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Le refroidissement d’une plaque chaude par un jet impactant est un procédé particulièrement effi-
cace du fait qu’un jet de liquide froid impacte sur une surface chaude et se vaporise en partie. Par
cette technique, il est possible d’évacuer localement des flux importants et ceci à très haute tempé-
rature. Ces propriétés sont utilisées pour de nombreux processus de refroidissement, en particulier
dans la sidérurgie pour le refroidissement de plaques d’acier, ainsi que dans l’électronique pour le
refroidissement de puces électroniques de plus en plus puissantes.
L’industrie sidérurgique tire partie de ces caractéristiques, en particulier pour le refroidissement de
bandes au laminage à chaud. Les caractéristiques mécaniques de l’acier (dureté, élasticité, aptitude
à l’emboutissage) dépendant du refroidissement, il est primordial de le contrôler pour réussir les
produits actuels et futurs. Aujourd’hui, il n’existe pas de modèle prédictif qui calcule l’évolution
thermique locale d’un produit défilant, refroidi par un jet d’eau, dans des situations technologiques
originales.
L’IRSID, centre de Recherche procédés d’ARCELOR, a décidé de développer une simulation nu-
mérique des mécanismes de transfert thermique avec changement de phase, dans des conditions
proches des procédés utilisés industriellement. Les modèles utilisés aujourd’hui en usine ne per-
mettent pas le contrôle local du refroidissement car ils sont basés sur une approche globale et
servent surtout au préréglage et au contrôle du processus.
Des modèles physiques de compréhension sont donc nécessaires à la prédiction du refroidissement
par eau et son contrôle local pour éviter toute dispersion des propriétés due au remouillage et aux
hétérogénéités de température. Ils serviront à maîtriser le chemin thermique suivi par la bande
sur la table de sortie et à obtenir les propriétés mécaniques qu’ARCELOR souhaite donner à ses
produit. L’IRSID a alors choisi d’accroître ses connaissances sur le refroidissement par eau : effet
de la vitesse du jet, de la sous-saturation du liquide, du diamètre de la buse ... sur l’efficacité du
refroidissement. Dans ce contexte, l’IRSID collabore avec l’équipe du Professeur Auracher de
l’Université Technique de Berlin qui réalise des expériences de jet impactant.
Pour la modélisation numérique, l’IRSID collabore avec le pôle R&D d’EDF et l’IMFT (Institut de
Mécanique des Fluides de Toulouse) dans le cadre de cette thèse. L’objectif de cette collaboration
est de définir puis de mettre en oeuvre dans un code de calcul à l’échelle locale, un ensemble de
modèles permettant de simuler les expériences menées à Berlin et de retrouver les flux mesurés.
Afin de parvenir à cet objectif, une étude préalable concernant l’état de l’art sur les transferts de
chaleur dans la configuration d’un jet impactant a été réalisée (annexe A).
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Ce document se découpe en deux parties :
  Une partie phénoménologique :
Cette partie présente le phénomène particulier de plateau de flux qui apparaît en régime
d’ébullition de transition dans la configuration d’un jet impactant une plaque chaude. Cette
partie rappelle l’interprétation existante des phénomènes à l’origine de ce plateau de flux et
propose une nouvelle interprétation qui fait intervenir un phénomène transitoire d’instabilité
de bulles en paroi. La modélisation du plateau de flux est détaillée ainsi que celle des critères
de démarrage et d’extinction de ce régime (le premier minimum et le minimum d’ébullition
en film).
  Une partie numérique :
Cette seconde partie présente tout d’abord la modélisation mise en œuvre dans le logiciel
Neptune 3D local, code calcul développé par EDF R& D et le CEA, que nous avons utilisé au
cours de ce travail. Ensuite, sont décrites les modélisations que nous avons développées en
vue de la simulation des transferts de chaleur dans la configuration d’un jet libre impactant
une plaque chaude. Finalement, les résultats des simulations numériques d’un jet impactant
dans les configurations expérimentales de Robidou [132] et d’Ishigai et al. [59] sont détaillés








La figure 1.1 présente les différents mécanismes d’ébullition qui apparaissent au niveau d’une sur-
face refroidie par un jet à surface libre. Ainsi, plusieurs régimes d’ébullition au niveau de la surface
sont observables simultanément à différentes positions (x étant la distance à l’impact du jet sur la
figure 1.1). La chaleur est, d’après cette figure, évacuée au point d’impact du jet par convection
forcée. Dans la zone adjacente, le fluide est surchauffé et l’ébullition apparaît. Plus on s’éloigne de
l’impact du jet, plus l’ébullition est importante et les bulles de vapeur se détachant de la paroi pul-
vérisent de fines gouttes de liquide. Suite à ces pertes de liquide et au débit grandissant de vapeur,
le flux critique est atteint et la surface tend à s’assécher. Les différents mécanismes de transfert
de chaleur le long de la surface conduisent à des coefficients de transfert thermique distincts et
donc à des températures pariétales (ou des flux extraits) dépendant fortement de la distance par
rapport à l’impact du jet. Un autre phénomène étudié est le cas d’une trempe d’une plaque chaude
par un jet liquide impactant. Dans cette configuration, la température de paroi, initialement très
élevée (

1000oC), diminue progressivement entraînant une succession de régimes d’ébullition en
surface. En effet, tout d’abord une couche de vapeur se forme sur la plaque et l’isole du liquide
(régime d’ébullition en film), puis cette couche se rompt et le liquide vient remouiller la paroi
(régime d’ébullition de transition). Les poches de vapeur en paroi deviennent de moins en moins
importantes et le flux critique est atteint. La température de paroi continuant à diminuer, l’ébulli-
tion sous forme de petites bulles apparaît (ébullition nucléée) et finit par disparaître complètement
pour laisser la place à de la convection forcée liquide. Une façon de représenter les transferts de
chaleur est alors de tracer la densité de flux thermique en surface (q en W  m2) en fonction de la
différence entre la température de la plaque (Tw) et la température du liquide à saturation (Tsat et
∆Tsat  Tw  Tl). Ceci conduit à la courbe d’ébullition qui est représentée schématiquement sur la
figure (1.2) pour un liquide saturé en vase (i.e. sans convection forcée et sans jet impactant).
Le but de cette étude est la prédiction du flux évacué dans une configuration de jet impactant sur
une surface chauffée. Or, comme nous le verrons dans le chapitre 2, les courbes d’ébullition obte-
nues en vase et sous un jet impactant sont très différentes. En effet, nous observerons sur la figure
2.2 (tracée selon les données de Robidou [132]) une courbe d’ébullition sous un jet impactant et
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FIG. 1.2 – Courbe d’ébullition de l’eau à la pression atmosphérique en vase
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CHAPITRE 1
Ce phénomène qui est appelé ”plateau de flux” (shoulder of flux en anglais) n’apparaît pas sur
une courbe d’ébullition en vase. Ce phénomène de plateau de flux est d’abord décrit dans le cha-
pitre 2, puis il est modélisé dans le chapitre 3. Les chapitres 4 et 5 décrivent respectivement la





Description du phØnomŁne de plateau
de ux en Øbullition de transition sous
un jet impactant
2.0.1 Description générale du phénomène
FIG. 2.1 – Jet impactant
Robidou [132] a conçu un dispositif expérimental original de jet plan de largeur 1 mm et d’épais-
seur 10 mm, impactant une surface chauffée. Ce dispositif est représenté sur la figure 2.1. Le bloc
de chauffage sur lequel impacte le jet d’eau sous-saturé comporte huit modules. Ces huit modules
sont régulés indépendamment les uns des autres. Chaque module comprend une surface d’ébul-
lition de 10  10 mm2. Ce dispositif a permis une caractérisation du domaine de l’ébullition de
transition en régime stationnaire, à température imposée du bloc de chauffage. De plus amples
détails concernant les études expérimentales réalisées par Robidou [132] sont donnés par Seiler
et al. [146] et dans l’annexe A. L’allure générale des courbes d’ébullition obtenues par Robidou
9
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[132] est représentée sur la figure 2.3. Ces courbes sont aussi schématisées sur la figure 2.2. Sur
les figures 2.3 et 2.2, différents régimes d’ébullition sont discernables : le régime de convection
forcée dans le liquide, le régime d’ébullition nucléée (qui comprend l’ébullition nucléée partielle
et l’ébullition pleinement développée), celui de l’ébullition de transition et le régime de l’ébulli-
tion en film. Les différents points caractérisant le passage entre deux régimes sont aussi reportés
sur ces figures : le début de l’ébullition nucléée, le flux critique et le flux minimum d’ébullition
en film. Il est alors possible d’observer la décomposition en deux parties du régime d’ébullition
de transition pour des mesures effectuées à proximité de l’impact (x  6 mm ; x étant la distance à
l’impact). La première partie présente une décroissance du flux en fonction de la température de
la paroi alors que la seconde correspond à un flux constant (un plateau de flux). Ces deux parties
sont séparées par le premier minimum de flux. Robidou envisage que pour des sous-saturations
et des vitesses de jets élevées, le flux ne diminuerait plus après le flux critique mais augmente-
rait jusqu’au plateau de flux comme l’a observé Miyasaka et al. [100]. De plus, la seconde partie
(le plateau) de ce régime disparaît lorsque les mesures sont effectuées en des points éloignés de
l’impact du jet (x  6 mm).
x supérieur à 6 mm
















































FIG. 2.2 – Schématisation des courbes d’ébullition locales de Robidou [132] à différentes distances
de l’impact (x étant la distance dans l’écoulement par rapport à l’impact du jet. Cette distance est
représentée sur la figure 1.1)
Nous allons établir dans le chapitre 3 un modèle théorique permettant une approche physique
du régime d’ébullition de transition. On s’attache à la compréhension des phénomènes physiques
conduisant au plateau de flux mais également à la détermination des critères de transition vers ce
régime : premier minimum de flux et minimum d’ébullition en film.
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Notre travail portera essentiellement sur la région d’impact du jet. L’effet de la distance à l’impact
sur les flux échangés ne sera qu’abordé.











































FIG. 2.3 – Description des courbes d’ébullition locales de Robidou [132] à différentes distances
de l’impact, ∆Tsub  16 
 C, Vj= 0.80 m/s
2.0.2 Apports de la littérature
D’après la littérature, le régime d’ébullition de transition se caractérise par la formation de couches
instables de vapeur et par leur disparition, accompagnée de remouillages intermittents de la paroi
(Chai et al. [22], Jordan [62] et Witte & Lienhard [174]). Ce régime débute au point de flux critique
et se termine au point du minimum de l’ébullition en film (figure 2.2). De nombreux auteurs
tels que Kokado et al. [74] ont montré qu’il s’agissait d’un ’mélange’ intermittent d’ébullition
nucléée et d’ébullition en film. Ainsi, dans des configurations de jets impactants, l’ébullition en
film peut souvent être accompagnée d’autres régimes d’ébullition, à un instant donné, sur la même
surface. L’observation de trempes transitoires avec un jet impactant révèle que, pour de faibles
sous-saturations (∆Tsub) et des températures de paroi élevées (jusqu’à ∆Tsat  1000 oC), le jet
est isolé de la surface par une couche de vapeur. Lorsque la température pariétale diminue, le jet
pénètre dans la vapeur et commence à mouiller la surface au point d’impact tandis que l’ébullition
11
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en film persiste à des emplacements plus éloignés en aval (Kokado et al. [74]).
A part quelques exceptions (Robidou [132], Miyasaka et al. [100]), les études sur le régime de
l’ébullition de transition pour des jets impactants ont été limitées à des transitoires imposés par
des phénomènes de trempes. Un plateau de flux tel que l’a observé Robidou [132] en régime
permanent, a également été observé par quelques auteurs dans des configurations de trempes :
Ishigai et al. [59], Torikai et al. [163] (des détails sur ces études sont donnés dans Seiler et al. [146]
et dans l’annexe A). Mais, vraisemblablement parce que ces auteurs travaillaient en transitoire, on
pense qu’ils n’ont pas pu observer de diminution de flux avant le premier minimum. Ceci peut
être observé sur les résultats d’Ishigai et al. [59] reportés sur les figures 2.4 et 2.5. Contrairement
à Ishigai et al. [59], qui définissent le plateau de flux comme étant la partie de la courbe (pour
∆Tsub=25-35 
 C sur la figure 2.4) où le flux est à peu près constant en fonction de la température
de paroi, on considérera que le plateau de flux correspond, sur ces figures, à la bosse la plus
élevée. En effet, les températures pariétales pour lesquelles ces bosses de flux sont obtenues sont
élevées par rapport aux températures pour lesquelles a lieu en général le flux critique et surtout
c’est l’étude de la modélisation physique de ce phénomène, reportée par la suite, qui a désigné ces
bosses de flux comme résultant des phénomènes conduisant au plateau.
FIG. 2.4 – Courbe d’ébullition pour une trempe de paroi montrant les effets de la sous-saturation
(Ishigai et al. [59]).
L’allure des courbes d’ébullition obtenue en stationnaire par Robidou [132] (figure 2.3) est très
différente des courbes classiques d’ébullition en vase. La remontée de flux (entre le premier mi-
nimum et le plateau de flux) rappelle l’augmentation de flux observée par Torikai et al. [163] qui
l’attribue à l’émission de micro-bulles où des très petites bulles sont régulièrement détachées de la
paroi. En effet, Robidou note qu’à partir d’une certaine température pariétale, l’ébullition devient
12
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FIG. 2.5 – Courbe d’ébullition pour un jet d’eau plan, à surface libre, montrant les effets de la
vitesse (Ishigai et al. [59]).
quasi-explosive (i.e. les bulles formées semblent exploser) et le film stable de vapeur ne peut pas
se former ; les bulles sont fragmentées, favorisant l’arrivée de liquide au niveau de la paroi. Il est
également possible que la fragmentation violente des bulles produise un aérosol par interaction
avec la phase liquide ce qui induit un accroissement du flux de chaleur (Robidou [132]). Ce ré-
gime apparaît sur une plage de température élevée (∆Tsat  100  300 
 C ). Cependant, Robidou
[132] n’ayant pas effectué de visualisations par caméra rapide, cet auteur n’a pas pu observer si
la remontée de flux correspondait bien au régime d’ébullition par émission de micro-bulles. Ce-
pendant, la comparaison des régimes de plateau de flux et d’ébullition par émission périodique de
micro-bulles en ébullition de transition est effectuée dans le paragraphe 3.5.4.
De plus, d’après Robidou, l’influence de la vitesse du liquide ainsi que de sa sous-saturation est
visible dans le domaine de l’ébullition de transition. Dans ce domaine les flux extraits à l’impact
sont d’autant plus importants que la vitesse et que la sous-saturation sont élevées. La figure 2.7
représente l’effet d’une augmentation de la sous-saturation sur les courbes d’ébullition à l’impact
(ces courbes d’ébullition sont tracées à partir des observations de Robidou [132], Miyasaka et al.
[100] et Torikai et al. [163]). Robidou [132] donne la corrélation suivante pour 0
	
57  V j  0 	 96
m/s et 5  ∆Tsub  19 
 C :
qplateau  CV nj ∆T msub (2.1)
L’équation (2.1) a été établie pour une distance entre la buse et la surface de 6 mm, dans la confi-
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guration de refroidissement par un jet plan à surface libre, avec C=5,46  105, n=1,07 et m=0,83.
Le flux de chaleur est quasiment proportionnel à V j et à ∆Tsub. L’équation (2.1) corrèle les données
avec une incertitude d’environ  25 %. L’auteur note que la valeur de C dépend très probablement
de la distance entre la buse et la plaque chaude, puisque, lorsque cette distance vaut 10 mm, le flux
















∆Tsub  6  C
∆Tsub  13  5  C
















FIG. 2.6 – Courbes d’ébullition obtenues par Robidou [132] pour un jet d’eau (h= 6 mm, d= 1
mm, Vj  0.80 m/s) à différents degrés de sous-saturation
Robidou [132] remarque également que la température correspondant à l’établissement du premier
minimum de flux a tendance à diminuer lorsque la sous-saturation augmente (figure 2.6). Par
contre, le flux correspondant à ce premier minimum croît avec l’augmentation de la sous-saturation
et de la vitesse du jet. Cette tendance est en accord avec les mesures effectuées par Miyasaka et al.
[100] pour des sous-saturations et des vitesses de jets élevées (V j=15.29 m/s et ∆Tsub=85 
 C) : le










grande sous−saturation, ~30 K
moyenne sous−saturation, ~20K
faible sous−saturation, ~10K
FIG. 2.7 – Effet de la sous-saturation du liquide sur la courbe d’ébullition en régime de transition,
à l’impact
2.1 Rappel de l’interprétation existante des phénomènes à l’origine
du plateau de flux
D’après notre étude bibliographique, seul Auracher propose des explications pour les phénomènes
conduisant au plateau de flux dans différents documents (Auracher et al. [2], Robidou et al. [133]
et Robidou et al. [134]).
2.1.1 Description des phénomènes en paroi conduisant au plateau de flux
Auracher considère que le gradient de température normal à la paroi dans le fluide est beaucoup
plus grand dans une configuration de jet impactant qu’en ébullition en vase (figure 2.8). Ainsi,
dans une configuration de jet impactant, la distance à la paroi où le jet est surchauffé est plus
faible qu’en ébullition en vase ce qui conduit à des tailles de bulles en paroi beaucoup plus petites.
Une fois le début d’ébullition dépassé, de petites bulles apparaissent en surface. Leur nombre aug-
mente rapidement avec la température pariétale. La schématisation de la forme de ces bulles est
donnée par la figure 2.9. Ces bulles se comporteraient comme un “caloduc” ; i.e. le liquide, venant
de l’écoulement et qui circule entre les bulles jusqu’à la paroi (figure 2.11), s’évaporerait à leur
base et la vapeur se condenserait à leur sommet (figure 2.9). Le flux critique est atteint lorsque ces







En ébullition en vase Sous un jet impactant
FIG. 2.8 – Représentation du gradient de température au niveau de la plaque chauffée en ébullition
en vase et sous un jet impactant (δ est l’épaisseur de liquide surchauffé).
minution du transfert thermique. Ceci correspond au début du régime d’ébullition de transition. Le
flux échangé décroît avec l’augmentation de la fraction volumique de vapeur en surface. Les bulles
adopteraient une forme oblongue. Comme ces bulles grossissent, la force de tension superficielle
diminue et l’énergie cinétique du jet devient suffisante pour les scinder. On obtient ainsi un grand
nombre de très petites bulles sur la paroi. La fragmentation des bulles a été relevée par Auracher
comme une ébullition quasi-explosive (i.e. les bulles formées semblent exploser) ce qui conduit à
l’émission de micro-bulles. Ce processus favorise l’arrivée de liquide au niveau de la paroi. Il est
également probable que le fragmentation violente des bulles produise un aérosol par interaction
avec la phase liquide ce qui induit un accroissement du flux. Auracher [2] observe expérimenta-
lement que, pour des vitesses de jet impactant croissantes, la partie de l’ébullition de transition
entre le flux critique et le premier minimum de flux disparaît progressivement. Ceci confirme que
la fragmentation des bulles oblongues est due à l’énergie cinétique du jet.
L’augmentation de la température pariétale conduit à une faible croissance de la sous-couche sur-
chauffée en paroi (δ). Les bulles vont croître comme cela est représenté par la figure 2.10).
Ainsi, plus la température pariétale augmente, plus la capacité du liquide à remouiller la paroi se
réduit (Auracher [2]). Donc, la surface totale de contact liquide/paroi décroît. Cependant, dans ces
zones de contact plus petites, le flux total échangé par conduction dans le liquide serait supérieur
au flux total qui serait échangé dans les zones de contact plus grandes (celles qui existent à de
plus faibles températures pariétales). En quelque sorte, le gradient de température devenant plus
important, il compenserait la diminution de la surface de contact liquide/paroi. En conséquence, le
flux total reste à peu près constant ce qui conduit au plateau de flux. De plus, de fortes variations
de flux peuvent être observées (figure 2.3) à cause du caractère quasi-explosif de l’ébullition à
ces hautes températures. A une température de paroi d’environ 450oC, la surface totale de contact






FIG. 2.9 – Schématisation de la forme des bulles.
δ δ
Tw= 473 °C Tw= 673 °C
FIG. 2.10 – Représentation de l’évolution des bulles en paroi avec l’augmentation de la tempé-




de la paroi et au point du minimum d’ébullition en film reporté sur la figure 2.2.
2.1.2 Raisons de l’abandon de ce modèle
Auracher propose, pour modéliser les transferts thermiques en ébullition de transition, de ne consi-
dérer qu’une seule bulle évoluant sur la paroi. La température pariétale est fixe : elle correspond
à un point du plateau de flux. Alors que la bulle s’allonge avec l’augmentation de la tempéra-
ture pariétale, on suppose que sa taille reste inchangée pour une température fixe. Les différentes
puissances échangées ont été reportées sur la figure 2.11 :
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FIG. 2.11 – Représentation des flux transférés en ébullition de transition.
On considère le volume de contrôle reporté sur la figure 2.11. Le liquide pénètre dans ce volume
à la température Tl (i.e. Tsat  ∆Tsub) et la vapeur en ressort à la température Tsat (nous avons fait
l’hypothèse que la vapeur n’était pas surchauffée). On effectue un bilan d’énergie sur ce volume




m˙ehl  Tl  Qw  m˙shg  Tsat   0 (2.2)
avec m˙e le débit masse de liquide entrant dans le volume de contrôle (à la température Tl), m˙s le
débit masse sortant du volume de contrôle (à la température Tsat ) et Qw la puissance fournie par la
paroi sur la surface S.
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Comme l’état est stationnaire, il y a conservation du débit masse : m˙e=m˙s=m˙. D’où :
∆W

m˙  hl  Tl   hl  Tsat  hl  Tsat   hg  Tsat ﬀ Qw  0 (2.3)
L’équation (2.3) conduit à :
Qw  m˙ ﬁ hlg  Cpl ∆Tsub ﬂ (2.4)
avec hlg  hg  Tsat   hl  Tsat  et Cpl ∆Tsub  hl  Tsat   hl  Tl  .
Finalement le bilan d’énergie est donné par l’équation (2.5).
Qw  m˙ ﬁ hlg  Cpl ∆Tsub ﬂﬃ qwS (2.5)
avec qw, le flux surfacique évacué en paroi et S la surface de paroi (figure 2.11).
Or d’après les résultats expérimentaux qw est proportionnel à ∆Tsub pour le plateau de flux. Comme





. La réalisation de cette dernière condition ne semble pas justifiable a priori. De plus, si
nous considérons une telle approche stationnaire pour le plateau de flux, nous remarquons que le






C sur la figure 2.3). Or à de telles températures, l’eau s’évapore spontanément




2.2 Conclusion : Nouvelle interprétation du phénomène conduisant
au plateau de flux
Nous cherchons à modéliser le plateau de flux en tenant compte des différents points soulignés
précédemment. D’après les données expérimentales de Robidou [132] le flux évacué est propor-
tionnel à la sous-saturation du liquide. Ceci nous conduit à penser que l’échange thermique est
dominé par l’échauffement du liquide (chaleur sensible) et non pas par la vaporisation. Nous
cherchons donc un mécanisme où l’essentiel du transfert de chaleur serait assuré par la chaleur
sensible. Engelberg-Forster & Greif [35] ont étudié les mécanismes de transfert de chaleur en
ébullition nucléée. Ces auteurs montrent que la chaleur transférée par un processus de transfert de
liquide (chaleur sensible) à l’interface liquide/vapeur peut être 100 fois supérieure à celle transfé-
rée par le transport de la chaleur latente d’évaporation. Donc pour résumer, l’expulsion du liquide
chauffé due à la création de vapeur semble être le mécanisme dominant du transfert de chaleur en
ébullition nucléée. Par analogie, nous avons pensé que le plateau peut résulter d’un phénomène
instationnaire où le liquide est chauffé au contact de la paroi avant d’être évacué.
Nous supposons que l’hydrodynamique du jet impactant est à l’origine de ce phénomène. Ceci
est cohérent avec le fait que le plateau de flux n’existe qu’à l’impact du jet, pour du liquide sous-
saturé. Nous pensons que le “plateau de flux” résulte de l’apparition d’instabilités périodiques
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des bulles en paroi créées par l’hydrodynamique du jet. En effet, d’après l’étude de Sevik &
Park [148] le jet conduirait à la fragmentation turbulente des bulles en paroi ou d’après l’étude
de Taylor [162], cette fragmentation pourrait également résulter de l’apparition d’instabilités de
Rayleigh-Taylor à l’interface liquide/vapeur sous l’effet de la décélération du jet. Ainsi, les bulles
se fragmentent lorsqu’elles ont atteint un rayon critique, et donc une fréquence d’oscillation de
leur volume critique. L’étude de ces instabilités est réalisée dans le chapitre 3. De même, le rayon
critique Rcrit au-dessus duquel les bulles sont systématiquement fragmentées par l’énergie du jet
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FIG. 2.12 – Schéma explicitant les différents phénomènes conduisant au plateau de flux.
Sur la figure 2.12 la hauteur de la sous-couche surchauffée à la paroi est notée b. Nous faisons
l’hypothèse que la taille maximale des bulles en paroi est sensiblement égale à b. En effet, les
bulles de vapeur existent dans cette sous-couche où le liquide est surchauffé et sont condensées
à l’extérieur de cette sous-couche, au contact du liquide sous-refroidi. En ébullition nucléée le
nombre de sites actifs croît avec la température pariétale. Des bulles de plus en plus nombreuses
apparaissent en paroi. A la température du flux critique, le nombre de bulle en paroi est tellement
important que les bulles coalescent, elles donnent naissance à des poches de vapeur dont le rayon
caractéristique (b) est cependant toujours inférieur au rayon critique (Rcrit ). L’épaisseur de la sous-
couche surchauffée est modifiée par la présence des bulles en paroi : elle s’éloigne de sa valeur
donnée par les corrélations établies en monophasique. La température de paroi augmente et les
poches de vapeur grossissent en surface. Pour la température du premier minimum de flux, on fait
l’hypothèse que l’épaisseur de la sous-couche surchauffée devient égale au rayon critique (Rcrit ).
Les poches de vapeur en paroi sont fragmentées et la paroi est remouillée ce qui entraîne une
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augmentation du flux évacué (chapitre 4). Puis au niveau du “plateau de flux”, des instabilités des
bulles en paroi limitent le flux évacué en paroi. La température de la paroi augmentant encore
de 200 oC ces instabilités prennent fin et la paroi n’est plus remouillée (chapitre 5). Le régime
d’ébullition en film apparaît.
Les modélisations du phénomènes de plateau de flux ainsi que du premier minimum d’ébullition





ModØlisation du phØnomŁne de plateau
de ux en Øbullition de transition sous
un jet impactant
Le plateau de flux serait dû à des instabilités qui entraîneraient l’oscillation des bulles en paroi. Ces
oscillations conduiraient au remouillage périodique de la paroi. Cela est représenté sur la figure
3.1.
Nous allons tout d’abord nous attacher à l’origine de telles oscillations de bulles et déterminer
les caractéristiques principales de ce phénomène (rayon moyen des bulles, période d’oscillation)
avant de modéliser le flux de chaleur évacué et de valider cette étude en se servant des résultats de
la littérature (paragraphe 3.5).
3.1 Première approche de l’origine de la fragmentation des bulles en
paroi
Nous considérons dans cette première approche que les bulles en paroi sont fragmentées au-
delà du rayon critique par les instabilités de Rayleigh-Taylor qui se développent à l’interface
liquide/vapeur.
3.1.1 Instabilités de Rayleigh-Taylor
En 1950, Taylor [162] étudia les instabilités se développant aux interfaces entre deux fluides su-
perposés de densités différentes. Cette analyse, ainsi que les analyses ayant conduit aux instabilités












FIG. 3.1 – Schéma des phénomènes locaux sous le jet à l’origine du plateau de flux. a : instabilités
à l’interface liquide/vapeur ; b : des gouttes pénètrent dans la vapeur ; c : le liquide s’étale sur la
plaque et est chauffé jusqu’à Tsat ; d : le film liquide est évacué.
D’après l’annexe B, dans la configuration où une couche de vapeur isole la paroi du liquide dans
la zone d’impact du jet d’eau, seul le terme (iv) est nul dans l’équation (B.18). Comme le film de
vapeur se situe en dessous d’une couche de fluide plus lourde, des ondes de longueur d’onde λRH
se développent à l’interface liquide/vapeur. D’après l’annexe B le nombre d’onde kRH (  2piλRH  





















avec Ug et Ul (m/s), les composantes, parallèles à l’interface, des vitesses de la vapeur et du liquide
respectivement. Nous remarquons que dans l’équation (3.1), l’accélération de gravité g (m/s2)
considérée dans l’annexe B a été remplacée par γtot . En effet, en ébullition en vase sans jet im-
pactant, l’interface liquide/vapeur est déstabilisée par des instabilités de Rayleigh-Taylor. Le lourd
tend à pénétrer dans le fluide plus léger. L’instabilité de Rayleigh-Taylor est notamment pilotée
par l’accélération de pesanteur. Dans la configuration d’un jet impactant, l’instabilité de Rayleigh-
Taylor n’est plus uniquement pilotée par accélération de pesanteur. En effet à cette accélération
se rajoute la décélération équivalente induite par le jet, notée γ. γ peut être approchée à partir des








avec V j (m/s) la vitesse du jet à l’impact (équation (3.25)) et dh (m) le diamètre hydraulique du jet
(qui est égal au diamètre du jet dans le cas de buses circulaires). Ces grandeurs sont représentées
sur la figure 3.2. L’accélération totale sous le jet induisant la déstabilisation de l’interface par des
instabilités de Rayleigh-Taylor est donc :















FIG. 3.2 – Schématisation d’un jet impactant perpendiculairement à une plaque chaude avec créa-
tion de vapeur sur la plaque.
Des régions d’écoulements différents ont été définies le long de la surface d’impact par Wolf
[175] et Vader [164] : la région de stagnation, d’accélération et d’écoulement parallèle. Elles sont
représentées sur la figure 3.3 (où w j est le diamètre du jet à l’impact. Donc w j  dh car la hauteur
du jet est faible dans les configurations expérimentales étudiées). La région de stagnation coïncide
avec l’impact du jet sur la surface
&
x
w j  0 ( 5
 
. Elle est définie par une augmentation presque linéaire
de la composante tangentielle de la vitesse dans l’écoulement. Dans la région d’accélération (0 ( 5 
x
w j  2 d’après Wolf [175] ou 0 ( 5 
x
w j  3 d’après Vader [164]), le fluide continue d’accélérer et
finit par approcher la vitesse du jet. Puis pour xw j

2 ou 3 (dans la région d’écoulement parallèle)
la vitesse de l’écoulement est à peu près celle du jet et les effets hydrodynamiques dûs à l’impact
ne sont plus observés.
Ainsi dans la zone d’impact du jet ou zone de stagnation, on remarque que la vitesse du liquide
Ul n’excède pas 0,2 V j (figure 3.3). Ug, est considérée comme quasiment nulle dans cette zone
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FIG. 3.3 – Distributions de pression et de vitesse pour un jet plan à surface libre (avec un profil
uniforme en sortie de buse)
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puisque dans cette approche les bulles en paroi sont supposées fragmentées et oscillant périodi-
quement sans se détacher. Il s’en suit que, pour la zone d’impact du jet, le terme B de l’équation
(3.1) est négligeable et que les instabilités qui se développent à l’interface liquide/vapeur sont es-
sentiellement dues à une compétition entre la force de capillarité et celle induite par l’accélération
totale γtot : il s’agit donc d’instabilités de Rayleigh-Taylor dont la longueur d’onde se réduit à
l’équation (3.4) :
λc  2pi )
σ
γtot & ρl  ρg
 
(3.4)
Ainsi, nous faisons l’hypothèse que le diamètre de fragmentation des bulles sous le jet est pro-
portionnel à la longueur d’onde des instabilités de Rayleigh-Taylor (k1 est le coefficient de pro-
portionnalité). En effet, lorsque des bulles de diamètre supérieur apparaissent, leur interface est
déstabilisée par l’instabilité de Rayleigh-Taylor ce qui conduit à leur fragmentation. D’où la rela-
tion donnant Rcrit est l’équation (3.5) :
Rcrit  k1pi )
σ
γtot & ρl  ρg
 
(3.5)
La période moyenne d’oscillation des bulles peut être déterminée en considérant les temps carac-
téristiques suivants :
  Le temps d’oscillation des bulles sous l’influence d’une pression motrice proportionnelle à











avec F (N  m2) la force exercée par le jet sur une bulle de vapeur et S (m2) la surface d’ap-
plication de cette force ; i.e. la surface de la bulle :

4piR2crit . Pour estimer F, nous devons
essentiellement tenir compte de l’accélération du fluide dans le volume qu’occupe la bulle.
D’où d’après le principe fondamental de la dynamique F

piD3crit
6 ρlγtot et ∆P1  Rcritρlγtot .
Donc le temps d’oscillation des bulles sous l’influence de la pression motrice ∆P1 est 
Rcrit * 1γtotRcrit





  le temps d’éjection d’une colonne de liquide de hauteur Dcrit sous une pression motrice










La différence de pression (∆P2) qui entraîne l’éjection de la vapeur et donc de la colonne de
liquide qui se trouve au-dessus est la différence de pression créée par l’apparition en paroi
d’une bulle de vapeur de rayon Rcrit là où le liquide venait de remouiller la paroi. D’où
∆P2 ,+Pl  Pg +' 2σRcrit ( avec Pl et Pg la pression dans le liquide et la vapeur respectivement)
et le temps d’éjection d’une colonne de liquide de hauteur Dcrit sous l’influence de cette
pression motrice est donné par : Dcrit * ρlRcrit2σ
On remarque que ces trois temps dépendent des mêmes grandeurs et sont équivalents à condition
d’utiliser la relation (3.5) pour Rcrit (équation (3.9)). Le fait que ces trois temps soient proportion-
nels semble nécessaire à la périodicité du phénomène d’oscillation des bulles en paroi qui conduit
au plateau de flux. Ainsi, lorsqu’à un endroit le liquide pénètre dans la vapeur, un autre volume de
liquide peut être éjecté juste à côté par l’apparition de vapeur et tout cela pendant une oscillation





















1 - 4γ3 - 4tot
(3.10)
avec k2 une constante.





2 ou 3), la vitesse de l’écoulement est à
peu près celle du jet (Ul  Vj) et les effets hydrodynamiques dûs à l’impact ne sont plus observés.
On utilise l’approximation (3.11) où Ug et Ul sont les composantes horizontales des vitesses vapeur
et liquide (respectivement) :
ρgU2g  ρlU2l (3.11)
En effet l’équation simplifiée de conservation de la quantité de mouvement sur l’écoulement de la






∂x  0 (3.12)
Le terme source de vapeur à l’interface intervient dans la conservation de la masse de vapeur
(augmentation de Ug en fonction de la distance à l’impact (notée x)). On néglige le frottement
interfacial. On en déduit avec les notations de la figure 3.4 :
P2g  P1g 
1
2 
ρgU2g  1 
1
2 





















point 2 point 1
2 l
x
FIG. 3.4 – Schématisation de l’écoulement où les vitesses sont parallèles à l’interface li-
quide/vapeur.
On suppose que la vitesse Ug de la vapeur est nulle sur l’axe du jet : Ug  2=0. Il vient alors :
P2g  P1g 
1
2 
ρgU2g  1 (3.14)
On applique le même raisonnement à l’écoulement liquide pour obtenir :
P2l  P1l 
1
2 
ρlU2l  1 (3.15)
Par ailleurs, on suppose en première approximation que la pression est la même au point 1 (figure
3.4) dans le liquide et dans la vapeur (équipression) : P1g  P1l . De même, on suppose que la
pression est la même au point 2 dans le liquide et dans la vapeur (équipression) : P2g  P2l . D’où
on obtient ρg U2g  1  ρl U2l  1 pour toute abscisse 1 dans l’écoulement parallèle lorsqu’on s’éloigne
du point d’impact.
D’après la relation (3.11), Ug est alors de l’ordre de 40 m/s dans les conditions expérimentales
de Robidou [132] le frottement ayant été négligé. Et le terme B de l’équation (3.1) n’est plus
négligeable. Toujours dans les conditions expérimentales de Robidou [132], on trouve alors λRH de
l’ordre de 0,6 mm ce qui est plus faible que λc qui est de l’ordre du millimètre. Cependant, on peut
penser que de telles ondes ne se développent pas à l’interface liquide/vapeur dans l’écoulement
parallèle. En effet, dans la région de l’écoulement parallèle, l’interface est déjà perturbée par les
instabilités de Rayleigh-Taylor qui apparaissent dans la zone d’impact du jet et qui sont ensuite
convectées par l’écoulement. Il est donc impossible de déterminer des corrélations conduisant au
flux de plateau dans les zones d’accélération et d’écoulement parallèle qui soient indépendantes
des phénomènes qui se produisent à l’impact du jet.
29
CHAPITRE 3
3.2 Seconde approche de l’origine de la fragmentation des bulles en
paroi
Nous considérons dans cette seconde approche que les bulles en paroi sont fragmentées au-delà
du rayon critique par la turbulence créée par l’hydrodynamique du jet.
Kolmogorov [75] et Hinze [53] ont montré que que la fragmentation des gouttes ou bulles dans
des écoulements turbulents dépend d’un nombre de Weber critique. Hinze [53] a été le premier à
déterminer la valeur de ce nombre de Weber critique à partir des résultats expérimentaux publiés
par Clay [27]. Sevik & Park [148] ont ensuite déterminé expérimentalement le nombre de Weber
critique en observant la fragmentation de bulles d’air qui pénètrent dans la région soumise à un
jet d’eau. Une valeur du nombre de Weber critique peut être prédite si la fréquence naturelle
des gouttes de liquide ou des bulles de gaz est considérée. En effet, de telles gouttes ou bulles
vont se déformer très violemment si la fréquence des sollicitations auxquelles elles sont soumises
correspond à leur fréquence de résonance. Ainsi, en établissant une fréquence caractéristique de la
turbulence et en l’égalisant à la fréquence de résonance, les auteurs ont pu prédire théoriquement
le nombre de Weber critique correspondant à leurs expériences et à celles de Clay.
Ce nombre de Weber critique a été évalué à 1,3 avec le nombre de Weber défini par l’équation
(3.16). Il est alors possible de déterminer le rayon critique (Rcrit ) au-delà duquel les bulles sont






avec We, le nombre de Weber et v¯2 (m/s) est la valeur moyenne spatiale du carré de la différence







A ce rayon de résonance, Sevik & Park [148] associent une fréquence de résonance (équation




















Les résultats trouvés dans cette seconde approche peuvent être retrouvés à travers une analyse
consistant à supposer que le plateau de flux résulte de la présence d’instabilités dues à des fluctua-
tions de pression à l’impact du jet. Cette analyse est reportée en annexe C.
30
CHAPITRE 3
3.3 Modélisation du flux de plateau
D’après l’étude de Engelberg-Forster & Greif [35] nous avons supposé que le plateau résultait
d’un phénomène instationnaire où, à chaque oscillation des bulles, le volume de liquide déplacé
est chauffé jusqu’à la température de saturation avant d’être évacué par le jet. En effet, à chaque
oscillation de bulle, un volume de liquide pénètre dans la vapeur et entre en contact avec la paroi
(schéma b sur la figure 3.1). Ce liquide s’étale sur la paroi et s’échauffe par conduction transitoire
(schéma c sur la figure 3.1). Alors que la température de ce liquide devient proche de la tempéra-
ture de saturation dans la partie supérieure de ce volume liquide, une partie du liquide qui est en
contact direct avec la paroi devient très surchauffée. Lorsque la température de cette fraction de
liquide a atteint la surchauffe nécessaire à la nucléation de bulles de vapeur, ce liquide s’évapore
violemment. Bien que la quantité de vapeur créée soit faible, elle conduit à l’expulsion du reste du
liquide qui se retrouve au sommet de la bulle où il est évacué par le jet (schéma d sur la figure 3.1).
Nous ne considérons que le flux transféré au liquide pour le chauffer jusqu’à Tsat . Le flux s’écrit
alors :
qplateau  ρlCpl ∆Tsub
Q˙vol
S (3.20)
où ˙Qvol en m3  s est le débit de liquide déplacé par les oscillations des bulles et pouvant rentrer en
contact avec la paroi et S en m2 est la surface où s’applique ce flux (évaluée à piR2crit ).
Nous supposons que le volume déplacé par les instabilités (Vol) est proportionnel au volume d’une







avec K’ une constante telle que 0  K
0
 1. Et Q˙vol  Vol  τ.
L’équation du flux de plateau dépend alors de l’approche considérée et donc des expressions du
rayon critique des bulles (Rcrit ) et de leur fréquence d’oscillation (τ).
Modélisation du plateau de flux en considérant que la fragmentation des bulles est due aux
instabilités de Rayleigh-Taylor
Il vient en considérant la relation (3.5) pour le rayon critique des bulles et la relation (3.10) pour













1 - 4 γ
1 - 4
tot (3.22)
Finalement, en reportant la relation (3.22) dans l’équation (3.20), le flux surfacique (W  m2) évacué








piρl & ρl  ρg
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1 - 4σ1 - 4Cpl ∆Tsubγ
1 - 4
tot (3.23)




à partir des 35 résultats de Robidou
[132] (0,54  Vn  0,9 m/s et 5  ∆Tsub  19 oC). Comme le jet d’eau est plan, nous prenons en





Les conditions dans lesquelles Robidou [132] a réalisé ses expériences sont reportées dans le
tableau 3.1 (dh=1,8 mm). V j (m/s) est donnée par l’équation (3.25) uniquement dans le cas d’un
jet vertical dans le sens de la gravité.
Vj  * V 2n  2gh (3.25)
avec h la distance entre la buse et la plaque (m) et Vn (m/s) la vitesse à la sortie de la buse.
les résultats expérimentaux des flux de plateau ainsi que Rcrit , τ et la valeur de K’ pour chaque
expérience sont reportés dans le tableau 3.2.
Nous trouvons une valeur moyenne pour K
012 de 0,0357 avec un écart type de 0,00604.
L’équation (3.23) est pour l’eau en définitive, en considérant que la fragmentation des bulles est
due aux instabilités de Rayleigh-Taylor :
qplateau  0 	 15ρl & ρl  ρg
 
1
1 - 4σ1 - 4Cpl ∆Tsubγ
1 - 4
tot (3.26)
Modélisation du plateau de flux en considérant la fragmentation turbulente des bulles
En considérant cette fois que le phénomène de plateau de flux résulte de la fragmentation tur-


















On cherche alors à exprimer v¯2. Sevik et Park [148] font l’hypothèse que la turbulence est locale-
ment isotrope et que le nombre d’onde associé à la taille moyenne des bulles appartient à la zone
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Nom de l’expérience Vn (m/s) h (mm) V j (m/s) ∆Tsub ( 4 C)
équation (3.25)
jet1406002 0,72 6 0,80 16
jet2004002 0,74 6 0,82 8
jet1904001 0,46 6 0,57 12
jet2004001 0,63 6 0,72 8
jet2004003 0,81 6 0,88 7
jet2504001 0,81 6 0,88 8
jet2504002 0,62 6 0,71 15
jet2504003 0,73 6 0,81 13,5
jet2504004 0,83 6 0,90 13,5
mit056201 0,68 6 0,76 11
mit056201 0,68 6 0,76 11
mit066101 0,74 6 0,82 12
mit127101 0,68 6 0,76 10
jet1306001 0,7 6 0,78 12
jet1306002 0,7 10 0,83 12
jet1307001 0,88 6 0,94 15,5
mit1461 0,61 6 0,70 16
mit146101 0,61 6 0,70 16
mit1462 0,72 6 0,80 16
mit146201 0,72 6 0,80 16
mit166101 0,61 6 0,70 17
mit206101 0,73 6 0,81 13,5
mit216101 0,61 6 0,70 19
mit217101 0,71 10 0,84 12
mit217201 0,71 6 0,79 12
mit236201 0,74 6 0,82 6
mit257101 0,65 10 0,79 9
mit257201 0,65 6 0,73 9,5
mit266101 0,54 6 0,64 9,5
mit266201 0,68 6 0,76 10,5
mit277101 0,63 3 0,68 11
mit277201 0,74 10 0,86 10
mit3005003 0,59 6 0,68 5
mit3005004 0,83 6 0,90 5
mit3105005 0,83 6 0,90 13,5
mit3105601 0,9 6 0,96 13,5
TAB. 3.1 – Conditions expérimentales des expériences réalisées par Robidou [132]
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Nom de l’expérience qplateau 5 MW 6 m2 7 Rcrit 6 k1 8 ( mm) τ 6 k2 8 (ms) K 912 calculé
expérience (3.5) (3.10) à partir de (3.23)
jet2004002a 1,90 1,27 1,03 0,04
jet2004002b 1,49 1,27 1,03 0,03
jet2004001 1,51 1,44 1,25 0,03
jet2004003 1,73 1,18 0,93 0,04
jet2504001 1,68 1,18 0,93 0,03
jet2504002 2,60 1,45 1,27 0,03
jet2504003 2,67 1,28 1,05 0,03
jet2504004 2,80 1,15 0,90 0,03
mit056201 2,92 1,35 1,14 0,04
mit056201 2,42 1,35 1,14 0,03
mit066101 3,20 1,27 1,03 0,04
mit127101 2,60 1,35 1,14 0,04
jet1306001 2,75 1,32 1,10 0,04
jet1306001 3,31 1,32 1,10 0,04
jet1306002 2,16 1,25 1,01 0,03
jet1306002 2,80 1,25 1,01 0,03
jet1307001 4,80 1,10 0,83 0,04
mit1461 3,40 1,47 1,29 0,03
mit146101 3,55 1,47 1,29 0,04
mit1462 3,10 1,29 1,07 0,03
mit146201 3,29 1,29 1,07 0,03
mit146201 3,89 1,29 1,07 0,04
mit166101 3,88 1,47 1,29 0,04
mit206101 3,02 1,28 1,05 0,03
mit216101 3,63 1,47 1,29 0,03
mit217101 2,66 1,24 1,00 0,03
mit217201 3,20 1,31 1,09 0,04
mit236201 1,80 1,27 1,03 0,05
mit257101 2,00 1,31 1,09 0,03
mit266201 3,10 1,35 1,14 0,05
mit277101 3,55 1,52 1,36 0,05
mit3005004 1,56 1,15 0,90 0,04
mit3105005 2,88 1,15 0,90 0,03
mit3105601 3,20 1,08 0,81 0,03
TAB. 3.2 – Valeur de K
012 pour l’équation (3.23) et calcul de Rcrit  k1 et de τ  k2 à partir des expé-
riences réalisées par Robidou [132] (dh=1,8 mm).
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inertielle de la densité d’énergie turbulente spectrale où l’énergie turbulente est indépendante de
la viscosité. L’énergie turbulente d’échelle inférieure à L

2Rcrit s’obtient alors par intégration
du spectre d’énergie turbulente (E(k)) de 2pi  L à l’infini (équation de Kolmogorov (3.29) avec K,















5 - 3dK (3.29)
En intégrant le spectre de turbulence mono-dimensionnel (équation (3.29)) et en considèrant v¯2
proportionnel à k, Sevik et Park [148] obtiennent la relation (3.30) où ε est le taux de dissipation







2 - 3 (3.30)











K 0 ρ4 - 5l Cpl ∆Tsub ε1 - 5 (3.31)
Pour obtenir le flux de plateau, il nous reste à modéliser le taux de dissipation de la turbulence (ε).
Pour avoir une modélisation du plateau de flux, il est nécessaire de modéliser le taux de dissipation
de la turbulence au niveau de l’impact du jet.
On suppose que le taux de dissipation turbulente au niveau des bulles de vapeur en paroi est es-
sentiellement déterminé par la turbulence du jet en sortie de buse. Nous faisons donc l’hypothèse
que le taux de dissipation turbulente est très peu influencé par le milieu extérieur au jet et par
la paroi sur laquelle le jet impacte. En effet, d’après Donaldson & Snedeker [32], la vitesse au
centre d’un jet subsonique n’est pas perturbée par le frottement avec le milieu extérieur tant que la
distance entre la buse et la surface est inférieure à environ 7,5 fois le diamètre de la buse. Le dia-
mètre de la buse dans la configuration expérimentale de Robidou [132] est plan. Nous considérons
alors le diamètre hydraulique équivalent de 1,8 mm. La hauteur choisie expérimentalement entre
la buse et la plaque varie entre 3 et 10 mm. Elle est donc inférieure à 7,5  le diamètre hydrau-
lique de la buse. De plus, la turbulence est non modifiée par l’impact du jet ; elle est transportée.
On suppose que le taux de dissipation de la turbulence n’est pas modifié par l’impact et que le
taux de dissipation de la turbulence au niveau des bulles de vapeur est à peu près égal au taux de
dissipation moyen de la turbulence dans la buse. Risso [131] traite le cas de la fragmentation de
bulles dans des écoulements turbulents en conduites cylindriques. Il note que la turbulence n’est
pas l’unique cause de déformation des bulles et donc de leur fragmentation puisqu’il existe un im-
portant gradient de vitesse moyenne près du mur. De plus, la turbulence n’est pas homogène. Par
conséquence, la détermination de l’échelle de la turbulence nécessaire pour obtenir le diamètre des
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bulles avant fragmentation n’est pas simple. Une première corrélation fût proposée par Sleicher
[156] et utilisée par Paul & Sleicher [121] et Swartz & Kessler [160]. Ces auteurs ont considéré
que la fragmentation était due au gradient de vitesse près du mur et ont ainsi obtenu une corrélation
pour Rcrit . Une seconde corrélation a été obtenue en considérant l’échelle de turbulence dérivée de
la théorie de Kolmogorov-Hinze (3.32).
Dcrit  2 Rcrit  
Wecrit
2 
3 - 5 σ3 - 5
ρ3 - 5l ε2 - 5
(3.32)
Cette expression a été utilisée par Hughmark [55], Kubie & Gardner [76], Karabelas [63], Walter
& Blanch [173] et Hesketh et al. [52]. En utilisant le coefficient de frottement local obtenu par
Blasius [10] (équation (3.33)) dans une conduite lisse, circulaire de diamètre d, pour un nombre
de Reynolds compris entre 104 et 105, le taux de dissipation dans la buse peut être rattaché à la
vitesse du jet (Vn) et au diamètre de la buse (d) par la relation (3.34).
C f  0 	 0791Re
1
1 - 4 (3.33)














L’équation (3.34) est obtenue d’après Risso [131] en considérant la relation (3.35) qui est classi-
quement utilisée pour les conduites.
ε

2C f V 3  d (3.35)
avec V la vitesse débitante dans la conduite (m/s) et d, le diamètre de la conduite.
En substituant l’équation (3.34) dans les équations (3.17), (3.19) et (3.31), on obtient les relations
donnant le rayon critique (équation (3.36)), la période d’oscillation des bulles (équation (3.37)) et
le flux de plateau (équation (3.38)) à l’impact du jet en fonction de la vitesse du jet et du diamètre
de la buse pour une buse circulaire :





































1 - 4 (3.38)
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Discussion de la validitØ de la relation (3.38) suivant le nombre de Reynolds
L’équation (3.38) a été établie pour des nombres de Reynolds compris entre 1  104 et 1  105
(Chassaing [23]). Or d’après le tableau 3.3 qui donnent les principales conditions expérimentales
pour lesquelles les plateaux de flux ont été obtenus dans la littérature, les résultats de Robidou
[132] et certains de Miyasaka et al. [100], Ishigai et al. [59] et Ochi et al. [119] ne vérifient pas ce
critère de validité.
TAB. 3.3 – Conditions expérimentales pour lesquelles les plateaux de flux ont été obtenus
Auteurs Nombre d ou dh Vn ∆Tsub qplateau exp. Re
d’essais (mm) (m/s) (


C) (MW  m2)
Robidou [132] 35 1,8 0,46-0,9 5-17 1,49-4,8 2,85 103-5,58 103
Miyasaka et al. [100] 3 10 1,5-15,3 85 30-58 7,75 104- 7,9 105
Hall et al. [43] 1 5,1 3 75 42 5,27 104
Ishigai et al. [59] 10 11 1-3,7 5-55 2,5-12 3,75 104-1,2 105
Ochi et al. [119] 8 5-20 3 5-80 1,5-9 5 104-2 105
Afin de rendre l’équation (3.38) valide sur une plage de Reynolds comprise entre 103 et 106, nous
avons considéré les lois suivantes :
<
C f  0 	 079Re
1
0 = 25 pour Re  3 104
C f  0 	 046Re
1











Les valeurs de l’énergie cinétique k et de la dissipation ε sont alors données par les relations (3.41)















































A partir de la relation (3.31) nous déduisons l’équation du flux de plateau pour les différentes




qplateau  0 	 6067 K 0 ∆TsubCpl ρ
4 - 5
l σ




0 = 275 pour Re  3 104
qplateau  0 	 516 K 0 ∆TsubCpl ρ
4 - 5
l σ








Les équations définies pour les plages de Reynolds étudiées (équation (3.44)) ne sont pas très
différentes de celle obtenue pour une plage de Reynolds de 104 à 105 (équation (3.38)). Afin de
faciliter la comparaison entre l’équation (3.38) et les équations (3.44), la relation (3.38) est donnée
sous une forme semblable aux équations (3.44) (équation (3.45)) .
qplateau  0 	 687 K 0 ∆TsubCpl ρ
4 - 5
l σ




0 = 25 (3.45)
Les équations (3.38) et (3.45) présentent des dépendances similaires aux grandeurs physiques :
Cpl , Vn, d .... Les exposants sur ρl sont également très voisins. Bien que les résultats de Robidou
[132] et certains de Miyasaka et al. [100], Ishigai et al. [59] et Ochi et al. [119] ne vérifient pas
exactement le critère de validité concernant le nombre de Reynolds pour l’équation (3.38), les
nombres de Reynolds obtenus au cours de leurs expériences ne sont pas très éloignés de la plage
de validité (104

1105). Nous considérerons donc par la suite l’équation (3.38) comme valide sur
une plage du nombre de Reynolds de 103

106.
DØtermination de la valeur de la constante K’ dans cette l’approche
On détermine, comme précédemment, expérimentalement la valeur de K’ à partir des 35 résultats
de Robidou [132] (0,54  Vn  0,9 m/s et 5  ∆Tsub  19 oC) et de l’équation (3.38).
Pour cette approche, les résultats expérimentaux des flux de plateau ainsi que Rcrit , τ et la valeur
de K’ pour chaque expérience sont reportés dans le tableau 3.4.
Nous trouvons une valeur moyenne pour K’ de 0,307 avec un écart type de 0,051.
L’équation (3.38), donnant le plateau de flux en considérant une fragmentation turbulente des
bulles en paroi, est pour l’eau, en définitive, :




1 - 4 (3.46)
Cependant, il nous faut souligner que l’hypothèse sur la taille moyenne des bulles qui a permis
d’établir l’équation (3.30) n’est pas toujours vérifiée. En effet nous supposons que L (i.e. 2Rcrit ) est
dans la zone inertielle de la densité d’énergie turbulente spectrale. Rcrit doit alors vérifier l’inégalité
(3.47) :




avec Cµ = 0,09 et l’énergie cinétique turbulente (k) et la dissipation turbulente (ε) données par les
équations (3.41) et (3.42).
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Nom de l’expérience qplateau 5 MW 6 m2 7 Rcrit ( mm) τ (ms) K’ calculé
expérience (3.36) (3.37) à partir de (3.38)
jet2004002a 1,90 0,98 6,8 0,30
jet2004002b 1,49 0,98 6,8 0,24
jet2004001 1,51 1,17 8,87 0,26
jet2004003 1,73 0,89 5,86 0,30
jet2504001 1,68 0,89 5,86 0,26
jet2504002 2,60 1,19 9,11 0,24
jet2504003 2,67 0,99 6,96 0,26
jet2504004 2,80 0,86 5,63 0,25
mit056201 2,92 1,08 7,82 0,36
mit056201 2,42 1,08 7,82 0,30
mit066101 3,20 0,98 6,8 0,34
mit127101 2,60 1,08 7,82 0,35
jet1306001 2,75 1,04 7,45 0,30
jet1306001 3,31 1,04 7,45 0,36
jet1306002 2,16 1,04 7,45 0,24
jet1306002 2,80 1,04 7,45 0,31
jet1307001 4,80 0,81 5,11 0,36
mit1461 3,40 1,21 9,35 0,30
mit146101 3,55 1,21 9,35 0,32
mit1462 3,10 1,01 7,12 0,25
mit146201 3,29 1,01 7,12 0,27
mit146201 3,89 1,01 7,12 0,32
mit166101 3,88 1,21 9,35 0,33
mit206101 3,02 0,99 6,96 0,29
mit216101 3,63 1,21 9,35 0,27
mit217101 2,66 1,03 7,28 0,29
mit217201 3,20 1,03 7,28 0,35
mit236201 1,80 0,98 6,8 0,38
mit257101 2,00 1,13 8,42 0,31
mit266201 3,10 1,08 7,82 0,40
mit277101 3,55 1,17 8,87 0,45
mit3005004 1,56 0,86 5,63 0,38
mit3105005 2,88 0,86 5,63 0,26
mit3105601 3,20 0,79 4,92 0,27
TAB. 3.4 – Valeur de K’ pour l’équation (3.38) et calcul de Rcrit et de τ à partir des expériences
réalisées par Robidou [132] (dh=1,8 mm).
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Dans les conditions expérimentales de Robidou [132], pour des nombres de Reynolds inférieurs à 3
104, le critère donné par l’inégalité (3.47) conduit à 2Rcrit  9 10
1
5 m. Ainsi, pour que le diamètre
des bulles appartiennent à la zone inertielle de la densité d’énergie turbulente spectrale, il faudrait
qu’il soit inférieur à environ 10 µm. Or, dans le tableau 3.4, le rayon critique moyen est d’environ
1 mm. Le critère sur la taille des bulles n’est donc pas vérifié dans le cas de Robidou. Pour des
nombres de Reynolds supérieurs à 3 104, l’inégalité (3.47) devient 2Rcrit  750 µm. D’après les
tableaux 3.10, 3.11, 3.12 et 3.7 où les rayons critiques des bulles sont donnés pour les différentes
conditions expérimentales de Miyasaka et al.[100], Hall et al. [43], Ishigai et al. [59] et Ochi
et al.[119], seule l’expérience de Miyasaka et al.[100] pour Vn=15,3 m/s vérifie ce critère. Nous
pouvons donc conclure, que le critère sur la taille critique des bulles n’est en globalité pas vérifié.
De plus, il faut garder à l’esprit que les équations (3.41) et (3.42) donnant k et ε sont représentatives
de l’énergie cinétique et de la dissipation de la turbulence dans une conduite circulaire et non à
l’impact d’un jet.
3.4 Comparaison des équations de plateau de flux obtenues à partir
des différentes approches
Les principales différences entre la première et la seconde approche conduisant au plateau de
flux résident dans les relations donnant Rcrit et τ. En effet, le mécanisme physique conduisant au
plateau de flux reste le même.
Comme dans les conditions expérimentales de la littérature reportées dans le tableau 3.13 g est
négligeable devant γ, on peut approximer γtot à Vj  dh. Le tableau 3.5 résume alors les différents
résultats obtenus à l’aide de ces deux approches qui modélisent les phénomènes locaux à l’impact
en ébullition de transition.
TAB. 3.5 – Comparaison des grandeurs caractéristiques obtenues lors de la première et de la se-
conde analyses
Grandeurs Première approche Seconde approche
instabilité de Rayleigh-Taylor fragmentation turbulente





ρg D 1 	 224
σ3 E 5






équation (3.5) équation (3.36)
τ k2
















équation (3.10) équation (3.37)
qplateau 0 	 15ρl & ρl  ρg
 
1
1 - 4σ1 - 4Cpl ∆Tsub 0 	 211 ρl3 - 4 σ1 - 5 µl1 - 20Cpl ∆Tsub
V 1 - 2j d
1
1 - 4





h - équation (3.46)
Nous observons dans le tableau 3.5 que les grandeurs caractéristiques (Rcrit et τ) trouvées à l’aide
40
CHAPITRE 3
des deux approches précédentes présentent les mêmes dépendances aux grandeurs physiques :
Vj , dh, ρl ... Il est possible de comparer les valeurs des rayons critiques (Rcrit ) obtenues dans les
différentes configurations expérimentales relevées dans la littérature. Comme dans ces conditions
expérimentales données par le tableau 3.13 Vn  Vj , on obtient pour les propriétés de l’eau et k1=1
que Rcrit de la première approche (équation (3.5)) est 1,67 fois supérieur à celui la seconde ap-
proche (équation (3.36)) quelques soient les conditions expérimentales. Ces deux rayons critiques
sont proportionnels. De même, les deux périodes d’oscillation obtenues par ces deux analyses sont
également proportionnelles.
En approximant γtot à V 2j  dh, l’équation (3.26) devient :
qplateau  0 	 15ρl & ρl  ρg
 
1
1 - 4σ1 - 4Cpl ∆Tsub
V 1 - 2j
d1 - 4h
(3.48)
Cette équation est très voisine de l’équation du flux de plateau établie dans la seconde approche
(équation (3.46) : 0
	





h ). En effet, dans ces deux analyses,
le flux de plateau dépend des mêmes grandeurs. Ces dépendances sont comparées dans le tableau
3.6.
TAB. 3.6 – Comparaison des dépendances des équations du flux de plateau (3.46) et (3.26) obte-
nues lors de la première et de la seconde approches.









Les deux causes envisagées comme étant à l’origine du plateau de flux (instabilités de Rayleigh-
Taylor ou fragmentation turbulente) donnent des équations (3.26) et (3.46) très similaires du pla-
teau de flux. Ce résultat n’est pas surprenant car la turbulence à l’impact du jet est pilotée par
la vitesse du jet. Cependant, l’hypothèse sur la taille moyenne des bulles qui a permis d’établir
l’équation (3.46) dans la seconde approche (supposant une fragmentation turbulente des bulles)
n’est en globalité pas vérifiée. La première origine supposée qui est une fragmentation des bulles
due aux instabilités de Rayleigh-Taylor est donc plus envisageable. Nous conserverons par la suite
l’équation (3.26) issue de la première approche impliquant les instabilités de Rayleigh-Taylor pour
modéliser le plateau de flux.
41
CHAPITRE 3
3.5 Validation à partir des résultats expérimentaux disponibles dans
la littérature (extension des gammes de vitesse et de sous-saturation)
L’équation du flux de plateau donnée par la relation (3.26) dans le cadre de cette analyse est à
peu près cohérente avec celle établie par Robidou [132]. En effet, Robidou a cherché à corréler
ses données expérimentales et propose l’équation (3.49) pour le plateau de flux. cette équation
présente des dépendances à V j et ∆Tsub.
qplateau  5 	 46 105 V 1 = 07j ∆T
0 = 83
sub (3.49)
En considérant les propriétés physiques de l’eau au voisinage de la température de saturation et
dh=1,8 mm, l’équation (3.26) devient :
qplateau  2 	 69 105 V 0 = 5j ∆Tsub (3.50)
La dépendance à la sous-saturation est à peu près similaire dans les équations (3.49) et (3.50) (un
exposant 0,83 au lieu de 1), alors que celle à la vitesse du jet est assez différente (un exposant 1,07
au lieu de 0,55). Cependant, Robidou [132] n’ayant obtenu des résultats expérimentaux que sur
une faible plage de vitesses de jet (0,46  Vn  0,9 m/s), la dépendance du flux à la vitesse n’a pas
pu être totalement validée à partir de ces expériences.
De plus, l’estimation du rayon critique n’a pas pu être confrontée à des données expérimentales
car nous n’avons trouvé dans la littérature aucune mesure de la taille des bulles en ébullition
de transition, sous un jet impactant. Il en est de même pour la période d’oscillation des bulles.
Néanmoins, nous notons dans l’équation (3.5) que le rayon critique et la période d’oscillation des
bulles (équation (3.10)) décroissent avec l’augmentation de la vitesse du jet et qu’ils augmentent
avec l’augmentation du diamètre du jet.
3.5.1 Etude stationnaire : Miyasaka et al. [100]
D’après notre étude bibliographique, les seuls autres auteurs à avoir obtenu des données en régime
stationnaire sous l’impact d’un jet d’eau sur une plaque chauffée sont Miyasaka et al. [100]. La
courbe d’ébullition pour l’impact d’un jet plan (10  30 mm2), ascendant, sur une plaque chauffée
de très faible diamètre (1,5 mm) est reportée sur la figure 3.5. La distance sortie de buse/plaque est
de 15 mm. Nous vérifions que cette distance est inférieure à 7,5 fois le diamètre hydraulique de
la buse (15 mm) et donc que le centre du jet dans la zone d’impact n’est pas perturbé par le frot-
tement avec le milieu environnant. Le tableau 3.7 donne des ordres de grandeur du rayon critique
calculé, de la période d’oscillation des bulles calculée, ainsi que le plateau de flux obtenu expéri-
mentalement et celui calculé à l’aide de l’équation (3.26) ainsi que l’erreur relative effectuée, dans
les conditions expérimentales de Miyasaka et al. [100] (i.e. ∆Tsub  85 
 K et Vn= 1,5 ; 3,5 et 15,3
m/s). Nous postulons que K
012 est une constante qui ne dépend pas des conditions expérimentales.
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FIG. 3.5 – Courbes d’ébullition pour un jet d’eau ascendant, plan, de diamètre hydraulique 15 mm,
impactant une surface de diamètre 1,5 mm (Miyasaka et al. [100]).
TAB. 3.7 – Rcrit  k1, τ  k2 et les flux de plateau calculé et expérimental dans les conditions de
Myiasaka et al. [100] ( ∆Tsub  85oC, dh= 15 mm) ainsi que l’erreur relative sur le flux.
Vj (m/s) Rcrit  k1(mm) τ  k2(ms) Flux (MW  m2) Flux (MW  m2) Erreur
(3.5) (3.10) expérience calculé (3.26) relative(%)
1,4 1,73 1,64 30 17,3 - 42
3,45 0,72 0,44 35 26,9 -23
15,29 0,16 0,05 58 56,6 -2
Les résultats reportés dans le tableau 3.7 montrent que l’équation (3.26) permet de retrouver le
plateau de flux pour des conditions expérimentales très différentes de celles de Robidou [132]
avec une erreur relative moyenne de 22,5 % en valeur absolue et un écart type de 19,9 %.
Pour V j=1,4 m/s et ∆Tsub=85 
 C, l’erreur relative effectuée sur le calcul du flux de plateau est de 42
%. Ce résultat peut s’expliquer en considérant la valeur du rayon critique reporté dans le tableau
3.7 pour ces conditions : Rcrit  1,73 mm (pour k1  1). Or la taille de la plaque chauffée est
de 1,5 mm : cette plaque est donc trop petite pour permettre à plus d’une bulle de rayon critique
d’exister en paroi. Le modèle n’est donc pas très réaliste dans cette configuration. Par contre, pour
les vitesses supérieures, les rayons critiques sont plus faibles et plusieurs bulles peuvent exister
sur la surface chauffée : le modèle devient donc plus réaliste et les flux de plateaux obtenus pour
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Vj=3,45 et 15,29 m/s sont bien retrouvés par l’équation (3.26).
Ces résultats nous permettent donc de conclure que l’effet de la vitesse en sortie de la buse
sur le plateau de flux est bien pris en compte par l’équation (3.26).
Ainsi, les données de Miyasaka et al. [100] pour les vitesse V j=3,45 et 15,29 m/s sont caractéris-
tiques du phénomène de plateau de flux en régime stationnaire. Nous pouvons utiliser ces données
pour valider la valeur de la constante K
012. Pour cela, les flux de plateau issus des données de Ro-
bidou [132] et de Miyasaka et al. [100] ont été reportés sur la figure 3.6 en fonction de la variable
X définie par l’équation (3.51) (selon le résultat de l’équation (3.23)).
qplateau  K 012
4
3
piρl & ρl  ρg
 1

























FIG. 3.6 – Flux de plateau obtenus par Robidou [132] et Miyasaka et al. [100] en fonction de la
variable X définie par l’équation (3.51).
L’équation (3.52) de la régression linéaire aux moindres carrés effectuée à partir des données de
Robidou [132] et de Myiasaka et al. [100] (droite reportée sur la figure 3.6) est obtenue avec un
coefficient de corrélation de 0,96 :
qplateau  0 	 0398 X  59904 (3.52)
Ce résultat permet de valider la valeur





3.5.2 Etudes transitoires :
D’autres auteurs tels que Ishigai et al. [59], Ochi et al. [119] et Hall et al. [43], ont réalisé lors
de trempes, des refroidissements de plaques par jets impactants. Il est difficile de déterminer la
valeur du plateau de flux sur les courbes d’ébullition obtenues lors d’une trempe ; celles-ci pré-
sentant plutôt un dôme de flux (figures 2.4, 2.5, 3.14, 3.7). De plus, ces données étant obtenues en
transitoire, elles ne sont pas aussi reproductibles que celles obtenues en stationnaire. A cause du
caractère transitoire de ces études, les auteurs n’ont pas pu observer de diminution de flux avant
le premier minimum. Ceci peut être observé sur les résultats d’Ishigai et al. [59] reportés sur les
figures 2.4 et 2.5, mais aussi sur ceux de Hall et al. [43] (figure 3.14) et sur ceux d’Ochi et al.
[119] (figures 3.7, 3.8, 3.9, 3.10). Ishigai et al. [59] définissent le plateau de flux comme étant la
partie de la courbe (pour ∆Tsub=25-35 
 C sur la figure 2.4) où le flux présente un replat pour des
températures de paroi de l’ordre de ∆Tsat  400  500 
 C. Nous envisageons ici que le plateau de
flux correspond plutôt à la bosse de flux la plus élevée. Ishigai et al. [59] pensent que ces bosses
de flux correspondent au flux critique. Cependant, les températures pariétales pour lesquelles ces
bosses de flux sont obtenues sont élevées par rapport aux températures pour lesquelles a lieu en
général le flux critique. Nous allons donc considérer ces deux approches concernant le flux de
plateau et nous allons montrer que, dans le cas des courbes d’Ishigai et al. [59] les bosses de flux
correspondent mieux aux résultats issus de la modélisation physique du plateau de flux.
FIG. 3.7 – Courbes d’ébullition pour un jet
d’eau circulaire obtenues lors de la trempe
d’une surface chauffée, à l’impact pour dif-
férents degrés de sous-saturation (Ochi et al.
[119]).
FIG. 3.8 – Courbes d’ébullition pour un jet
d’eau circulaire obtenues lors de la trempe
d’une surface chauffée, à l’impact pour diffé-
rents diamètres de buse (Ochi et al. [119]).
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FIG. 3.9 – Courbes d’ébullition pour un jet
d’eau circulaire obtenues lors de la trempe
d’une surface chauffée, à différentes distances
de point d’impact (diamètre de la buse =20 mm,
Ochi et al. [119]).
FIG. 3.10 – Courbes d’ébullition pour un jet
d’eau circulaire obtenues lors de la trempe
d’une surface chauffée, à différentes distances
de point d’impact (diamètre de la buse =15 mm,
Ochi et al. [119]).
Ishigai et al. [59]
Les figures 2.4 et 2.5 présentent les résultats d’Ishigai et al. [59] pour des vitesses (Vn) : 1 ; 1,55 ;
2,1 ou 3,17 m/s, des degrés de sous-saturation : 5, 15, 25, 35, et 55


C et un diamètre hydraulique
équivalent de 11 mm (la buse étant plane : 6,2  50 mm2). la surface chauffée est de 80  12 mm2.
La distance entre la buse et la paroi est de 15 mm, elle est donc inférieure à 7,5 fois le diamètre
de la buse (page 36). Sur les figures 2.4 et 2.5, nous distinguons les deux flux susceptibles de
correspondre aux phénomènes d’oscillations de bulles en paroi : la première bosse de flux pour

∆Tsat = 100 
 C, et le replat pour ∆Tsat  400  500 
 C. Nous allons dans une première approche
considérer que le flux de plateau correspond, comme Ishigai et al. [59] le suggèrent, au replat de
flux. Puis, nous considérerons le cas de la première bosse de flux.
Le ux de plateau correspond au replat de ux pour ∆Tsat  400  500 
 C
Le tableau 3.8 donne les flux de plateau obtenus expérimentalement et les flux de plateau calculés
dans les conditions expérimentales d’Ishigai et al. [59].
D’après le tableau 3.8, l’équation (3.26) ne permet pas de retrouver les flux de plateaux obtenus
expérimentalement par Ishigai et al. [59] tels qu’ils sont définis par ces auteurs. Ishigai et al. [59]
ont cependant tracé les flux de plateau (tels qu’ils les définissent) en fonction de la vitesse du
jet au niveau de la buse. Ces flux sont donnés par la figure 3.11 pour différentes sous-saturation
(∆Tsub=55 ; 45 ; 35 ; 25 
 C).
A partir des données représentées sur la figure 3.11, il est possible d’effectuer des régressions pour
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TAB. 3.8 – Les flux de plateau obtenus expérimentalement et les flux de plateau calculés dans les
conditions expérimentales d’Ishigai et al. [59] (dh=11 mm)






(3.5) (ms) (3.10) (MW  m2) (MW  m2) relative
expérience calculé (3.26) (%)
55 1,14 2,19 2,34 4,7 9,96 +112
55 1,55 1,56 1,4 6 11,83 +97
25 2,17 1,19 0,93 1,9 6,16 +224
35 2,17 1,19 0,93 3,5 8,62 +146
55 2,17 1,19 0,93 7 13,55 +94
chaque degré de sous-saturation. Ces régressions de la forme qplateau  V pj sont représentées sur
la figure 3.11 et les valeurs de l’exposant p ainsi que du coefficient de corrélation obtenus pour les
différents degrés de sous-saturation sont reportés dans le tableau 3.9.
TAB. 3.9 – Exposant et coefficient de corrélation obtenus pour les régressions effectuées à partir
des données d’Ishigai et al. [59] reportées sur la figure 3.11









Si on réalise la moyenne des exposants obtenus par régression, nous obtenons que :
qplateau  V 0 = 61j (3.53)
Ce résultat est à considérer avec précaution. En effet, deux des régressions effectuées présentent
des coefficients de corrélation faibles (0,448 et 0,579). Certaines erreurs peuvent provenir de la
difficulté de lecture des courbes 2.4 et 2.5. Cependant la dépendance du flux de plateau à la vitesse
du jet dans la relation (3.46) serait alors retrouvée :
qplateau  V 0 = 5j (3.54)
Le ux de plateau correspond à la premiŁre bosse de ux pour

∆Tsat  100 
 C
Le tableau 3.10 donne les flux de plateau obtenus expérimentalement (correspondant à la première
























FIG. 3.11 – Flux de plateau (correspondant au replat de flux) évalué selon Ishigai et al. [59] en
fonction de la vitesse du jet en sortie de buse
TAB. 3.10 – Les flux de plateau obtenus expérimentalement et les flux de plateau calculés dans les
conditions expérimentales d’Ishigai et al. [59] (dh=11 mm)







(ms) (MW  m2) (MW  m2) relative
(3.5) (3.10) expérience calculé (3.26) (%)
15 1,14 2,19 2,34 3,2 2,72 -15
55 1,14 2,19 2,34 9,0 9,96 +11
15 1,64 1,56 1,4 3,0 3,23 +8
55 1,64 1,56 1,4 11 11,83 +8
5 2,17 1,9 0,93 2,5 1,23 -51
15 2,17 1,9 0,93 3,5 3,70 +6
25 2,17 1,9 0,93 5,1 6,16 +21
35 2,17 1,9 0,93 6,5 8,62 +33
55 2,17 1,9 0,93 12 13,55 +13
15 3,21 0,81 0,52 5,5 4,48 -19
D’après le tableau 3.10, l’équation (3.26) permet de retrouver les flux de plateaux obtenus expéri-
mentalement par Ishigai et al. [59] (pour des plages de vitesses et de sous-saturations étendues : V j
=1,14-3,21 m/s et ∆Tsub= 5-55 
 C) avec une erreur relative moyenne absolue de 18,22 % et un écart
type de 13,94 %. Pour une vitesse V j de 1,14 m/s, le flux obtenu expérimentalement est retrouvé
avec une erreur relative de 15 % pour une faible sous-saturation du liquide (15






C). De même, pour une vitesse de 1,64 m/s, le flux obtenu expérimen-
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talement est aussi bien retrouvé par l’équation (3.26) pour une faible et une forte sous-saturation
(erreur relative de 8 % pour ∆Tsub=15 
 C et pour ∆Tsub=55 
 C). Par contre, Les flux obtenus pour
Vj=2,17 m/s sont moins bien corrélés par cette équation (erreurs relatives absolues allant de 13 à
51 %). Ces erreurs peuvent être dues aux difficultés de lecture des mesures expérimentales à partir
des courbes 2.4 et 2.5. L’erreur relative absolue sur le flux de plateau est acceptable (19 %) pour
Vj=3,21 m/s (∆Tsub=15 
 C) ce qui nous permet de penser que les erreurs relatives importantes
observées pour V j= 2,17 m/s ne sont pas dues à une mauvaise prise en compte de la vitesse en
sortie de buse dans l’équation (3.26). Ishigai et al. [59] ont mesuré des flux de plateau pour une
même sous-saturation (par exemple ∆Tsub=15 
 C ou 55 
 C) et pour différentes vitesses (1,14-3,21
m/s). Ces flux de plateaux correspondant à la première bosse de flux sont reportés en fonction de
la vitesse du jet en sortie de buse sur les figures 3.12 et 3.13.















expérience, 15  C
régression
FIG. 3.12 – Flux de plateau en fonction de la
vitesse du jet (V j) à l’impact (Ishigai et al. [59],
∆Tsub=15 
 C).

















expérience, 55  C
régression
FIG. 3.13 – Flux de plateau en fonction de la
vitesse du jet (V j) à l’impact (Ishigai et al. [59],
∆Tsub=55 
 C).
Nous observons sur les figures 3.12 et 3.13 une dépendance du flux de plateau à la vitesse du
jet en sortie de buse, bien que nous ayons que très peu de points expérimentaux. Nous réalisons
une régression à partir des points expérimentaux dont nous disposons. Pour ∆Tsub=15 
 C, les flux
relevés pour 1,14 et 1,64 m/s ne sont pas cohérents avec l’étude effectuée précédemment qui a
montré que le flux augmentait avec le vitesse du jet. Nous obtenons pour ∆Tsub=15 
 C la relation
(3.55) avec un coefficient de corrélation de 0,7204 et pour ∆Tsub=55 
 C, la relation (3.56) avec un
coefficient de corrélation de 0,9778.
qplateau  V 0 = 53j (3.55)
qplateau  V 0 = 45j (3.56)
Ces deux relations ont été obtenues à partir d’un nombre restreint de point expérimentaux et les
coefficients de corrélation sont assez mauvais. Leur validité n’est donc pas démontrée. Cependant,
elles indiquent que le flux de plateau dépend de la vitesse en sortie de buse à la puissance

0,49.
Or la dépendance du flux de plateau à la vitesse du jet dans la relation (3.46) est :
qplateau  V 0 = 5j (3.57)
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Nous pouvons alors considérer que l’effet sur le plateau de flux de la vitesse du jet en sortie de
buse est assez bien pris en compte par l’équation (3.26).
Conclusion sur les rØsultats d’Ishigai et al. [59]
D’après les résultats précédents, il semblerait que les flux correspondant à la première bosse dans
les courbes d’ébullition d’Ishigai et al. (figures 2.4 et 2.5) soient bien retrouvés par l’équation
(3.26) pour une gamme de vitesse de buse et de degré de sous-saturation importantes (V j : 1,14 ;
1,64 ; 2,17 ou 3,21 m/s, ∆Tsub : 5, 15, 25, 35, et 55 
 C). Par contre, l’équation (3.26) ne permet
pas de retrouver les flux de plateau donnés par Ishigai et al. [59] et correspondant au replat de
flux. Ce résultat nous incite à la prudence quant à l’utilisation des résultats obtenus en transitoire.
Cependant, quels que soient les flux de plateau considérés, la variation du flux en fonction de V 0 = 5j
a été à peu près vérifiée.
FIG. 3.14 – Courbes d’ébullition obtenues lors d’un refroidissement par pour un jet d’eau circulaire
(Vn = 3m/s et ∆Tsub  75 
 C, lors d’une trempe d’une plaque chauffée initialement à 650 
 C (Hall
et al. [43]).
Hall et al. [43] :
Les courbes de flux à l’impact (r/d=0) de Hall et al. [43] sont données sur la figure 3.14. La vitesse
du jet circulaire, de diamètre 5,1 mm, au niveau de la buse est de 3 m/s et la sous-saturation
du liquide est : ∆Tsub  75 
 C. Le nombre de Reynolds est de 5,27 104. La distance sortie de
buse/plaque est de 100 mm. Le rayon critique, la période d’oscillation des bulles ainsi que les
flux de plateau obtenus expérimentalement et celui calculé par l’équation (3.26) sont donnés dans
le tableau 3.11. Cependant, le calcul étant transitoire, il est difficile de définir le plateau de flux.
N’observant aucune stabilisation du flux avec la température de paroi, nous considérons que la
première bosse de flux correspond au plateau de flux.
Le résultat obtenu dans le tableau 3.11 montre que le flux expérimental est retrouvé avec une
erreur de 34,44 % par l’équation (3.26) pour une condition de forte sous-saturation du liquide
50
CHAPITRE 3
TAB. 3.11 – Rcrit  k1, τ  k2, le flux de plateau calculé ainsi que le flux obtenu expérimentalement
dans les conditions de Hall et al. [43] ( ∆Tsub  75K, d=5,1 mm) et enfin l’erreur relative sur le
flux.
Vj (m/s) Rcrit  k1 τ  k2 Flux (MW  m2) Flux (MW  m2) Erreur
(mm)(3.5) (ms) (3.10) expérience calculé (3.26) relative(%)
3,31 0,53 0,28 42 27,54 -34
(∆Tsub  75 
 C). Cette erreur relative absolue commence à être importante.
Ochi et al. [119]
Les flux évacués lors des expériences d’Ochi et al. [119] en fonction de la sous-saturation et de
∆Tsat sont donnés sur la figure 3.7. La vitesse du jet en sortie de buse est Vn= 3 m/s et les degrés de




du jet est de 25 mm et le diamètre de la buse varie entre 5 et 20 mm. La distance entre la buse et la
plaque (50  180 mm2) est donc toujours inférieure à 7,5 fois le diamètre de la buse. Si on regarde
les figures 3.7, 3.8, 3.10 et 3.9, on remarque qu’il est encore une fois très difficile de déterminer le
plateau de flux. Ceci tient essentiellement au fait que les essais d’Ochi et al. sont transitoires. Ainsi,
sur la figure 3.9, le flux augmente avec la distance à l’impact alors que les données de Robidou
[132] montrent la tendance inverse. N’observant aucune stabilisation du flux avec la température
de paroi, nous considérons que la première bosse de flux correspond au plateau de flux tout en
émettant des réserves quant au choix de ce plateau de flux.
Le tableau 3.12 donne les flux de plateau obtenus expérimentalement ainsi que les flux de pla-
teau calculés à l’aide de l’équation (3.26) dans les conditions expérimentales d’Ochi et al. [119]
(Vj=3,08 m/s, d= 5-20 mm).
















diamètre de la buse (m)
expérience
régression
FIG. 3.15 – Flux de plateau en fonction du diamètre de la buse pour ∆Tsub  15 
 C (Ochi et al.
[119]).
D’après les données du tableau 3.12, l’équation (3.26) ne corrèle pas bien les flux de plateau ob-
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TAB. 3.12 – Les flux de plateau obtenus expérimentalement et ceux calculés dans les conditions
expérimentales d’Ochi et al. [119], avec un diamètre de buse variable (d=5-20 mm)




C) (mm) (mm) (ms) (MW  m2) (MW  m2) relative
(3.5) (3.10) expérience calculé (3.26) (%)
5 20 1,13 4,11 1,50 1,26 -16
15 5 0,57 1,45 4,00 5,34 +33
15 10 0,8 2,44 3,00 4,5 +50
15 20 1,13 4,11 2,50 3,79 +52
25 20 1,13 4,11 3,60 6,32 +75
45 20 1,13 4,11 5,50 11,37 +107
65 20 1,13 4,11 9,00 16,42 +82
85 20 1,13 4,11 9,00 21,48 +139
tenus expérimentalement par Ochi et al. [119]. En effet, seul le flux de plateau pour les conditions
expérimentales ∆Tsub  5 
 C et d=20 mm est retrouvé avec une erreur relative acceptable de 16
%. Pour les résultats obtenus dans d’autres conditions expérimentales, les erreurs relatives sur le
flux sont importantes (33% à 139%). Cependant les données d’Ochi et al. montrent que le flux de
plateau à l’impact du jet présente une forte dépendance au diamètre de la buse. Ainsi sur la figure
3.8, le flux de plateau augmente lorsque le diamètre de la buse diminue. On observe également
sur la figure 3.15, où le flux obtenu expérimentalement a été reporté en fonction du diamètre de la
buse (pour ∆Tsub=15 
 C), cette dépendance de ce flux au diamètre de la buse. Nous réalisons une
régression à partir des trois points expérimentaux dont nous disposons. Nous obtenons la relation
(3.58) avec un coefficient de corrélation de 0,99172.
qplateau  d
1
0 = 34 (3.58)
La dépendance du flux de plateau au diamètre du jet dans la relation (3.48) est :
qplateau  d
1
0 = 25 (3.59)
D’après la comparaison des relations (3.58) et (3.48) nous pouvons considérer que l’effet du dia-
mètre de la buse sur le plateau de flux est qualitativement bien pris en compte par l’équation (3.48).
Cependant, la valeur de l’exposant (-0,34) sur le diamètre de la buse, dans la relation (3.58) n’a
pas été validée étant donné le faible nombre de points expérimentaux ayant permis l’établissement
de cette relation (figure 3.15).
Les résultats d’Ochi et al. sont obtenus dans des conditions d’instationnarité qui soulèvent les
remarques suivantes :
  Les flux de plateau relevés par les auteurs pour des sous-saturations élevées varient avec la
température de paroi (figures 3.7 et 3.10).
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  Les flux de plateau observés sur la figure 3.9 ne présentent pas les mêmes tendances en
fonction de la distance à l’impact que celles observées par Robidou [132]. En effet, selon
Robidou, le flux de plateau est très largement supérieur à l’impact du jet et décroît avec la
distance dans l’écoulement. Or cette tendance n’est pas observée sur la figure 3.9 où le flux
à l’impact est inférieur à celui mesuré à 6 et 12 mm de l’impact.
3.5.3 Conclusion sur la validation de la relation (3.26)
Les résultats de la comparaison de l’équation (3.26) avec les résultats expérimentaux disponibles
dans la littérature sont reportés dans le tableau 3.13. Les flux de chaleur calculés à l’aide de l’équa-
tion (3.26) sont aussi tracés en fonction des flux mesurés sur la figure 3.16 pour les différentes
conditions expérimentales étudiées dans la littérature
TAB. 3.13 – Conditions expérimentales pour lesquelles les plateaux de flux ont été obtenus




C) exp relative type
(MW  m2) (%) (%)
Robidou [132] 1,8 0,46-0,9 5-17 1,49-4,8 13 9,3
Miyasaka et al. [100] 10 1,5-15,3 85 30-58 22,5 19,9
Hall et al. [43] 5,1 3 75 42 34,4
Ishigai et al. [59] 11 1-3 5-55
replat de ux 1,9-7 90,5 73,5
premiŁre bosse 2,5-12 18,2 13,9
Ochi et al. [119] 5-20 3 5-80 1,5-9 69,3 40,1
A partir des validations de l’équation (3.26) avec les résultats expérimentaux disponibles dans la
littérature, nous pouvons conclure que la relation (3.26) semble corréler de façon adéquate le flux
de plateau en ébullition de transition. En effet, les résultats expérimentaux sont retrouvés à

30%
près, excepté quelques uns pour lesquels des explications ont été avancées (difficultés de lecture
des résultats expérimentaux sur les figures, diamètre de la surface chauffante, instationnarité ...).
Les résultats reportés dans les tableaux 3.10, 3.11 et 3.7 nous permettent de conclure que l’effet
de la sous-saturation du liquide et de la vitesse du jet sur le plateau de flux est correctement pris
en compte par l’équation (3.26). De plus, si on considère que le flux de plateau correspond à la
première bosse de flux dans les études transitoires, les résultats de certains auteurs tels que Ishigai
et al. [59] et Ochi et al. [119] permettent de valider l’évolution du flux de plateau en fonction de
la vitesse (exposant 0,55) et en fonction du diamètre du jet (exposant -1/4).
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FIG. 3.16 – Flux calculé pour le plateau de flux (équation (3.26)) en fonction du flux mesuré à
l’impact d’un jet.
3.5.4 Extension de la modélisation du flux de plateau à un cas sans jet impactant,
dans un écoulement parallèle
Le phénomène de fragmentation des bulles a été associé par différents auteurs (Robidou [132],
Robidou et al. [133] et [134], Auracher et al. [2],) à une ébullition par émission de micro-bulles.
Torikai et al. [163] ont comparé les flux évacués en ébullition de transition dans deux configura-
tions distinctes : une configuration de convection forcée où le jet d’eau est parallèle à la surface
chauffée et une configuration où la surface chauffée est refroidie par de multiples jets d’eau per-
pendiculaires à la surface. Torikai et al. ont observé, dans ces deux configurations, de l’ébullition
par émission de micro-bulles. Ils concluent que le flux évacué à l’apparition de l’ébullition par
émission de micro-bulles dans la configuration des jets multiples est similaire à celui évacué dans
la configuration du jet parallèle. Cette étude nous conduit à penser que les phénomènes locaux
dans ces deux configurations sont similaires et que le critère du début d’émission de micro-bulles
correspond au critère de fragmentation des bulles (Rcrit ) due à la turbulence. Nous avons donc
étendu la modélisation du flux de plateau obtenue dans la seconde approche aux résultats de Su-
zuki et al. [158] qui mesurent les flux évacués dans des configurations stationnaires d’un jet d’eau
sous-saturé, parallèle à la plaque chauffée.
Les courbes d’ébullition obtenues par ces auteurs sont données par les figures 3.17, 3.18 et 3.19.
Suzuki et al. [158] considèrent les flux de chaleur échangés au niveau d’une surface chauffée, si-




C) à une vitesse de 0,5 m/s. Différentes configurations sont étudiées : des conduites rectan-
54
CHAPITRE 3
FIG. 3.17 – Courbe d’ébullition pour un jet li-
quide sous-saturé (∆Tsub=20oC), de vitesse 0,5
m/s, passant dans un tube circulaire Suzuki et
al.[158]).
FIG. 3.18 – Courbe d’ébullition pour un jet li-
quide sous-saturé (∆Tsub=40oC), de vitesse 0,5
m/s, passant dans un tube circulaire Suzuki et
al.[158]).
FIG. 3.19 – Courbe d’ébullition pour un jet liquide sous-saturé (∆Tsub=20oC), de vitesse 0,5 m/s,
passant dans un tube rectangulaire (Suzuki et al. [158]).
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gulaires (14 mm  1 ; 3 ; 5 mm) de longueur 150 mm avec sur la surface inférieure une surface
chauffée carrée (10  10 mm2) ou des conduites circulaires (d= 5 ; 10 ; 16 mm) de longueur 200
mm avec une surface chauffée de longueur 10 mm. Suzuki et al. [158], ont aussi observé, en ébul-
lition par émission de micro-bulles, des fluctuations périodiques de pression due au mouvement
des bulles. Les auteurs considèrent qu’une période de fluctuation de la pression correspond à un
cycle de fragmentation des bulles suivi du remouillage de la paroi. Le flux de chaleur en fonction
de la fréquence des fluctuations de pression est reporté sur la figure 3.20.
FIG. 3.20 – Relation entre le flux de chaleur et la fréquence des oscillations de pression dans les
conduites horizontales en ébullition par émission de micro-bulles périodique sous-saturée (Suzuki
et al. [158]).
Comme dans la seconde approche, nous considérons que la fragmentation des bulles en paroi est
due à la turbulence du jet. Les bulles se fragmentent lorsque leur fréquence d’oscillation corres-
pond à la fréquence de dissipation de la turbulence du jet. La valeur moyenne spatiale du carré
de la différence de vitesse sur une distance égale à 2 rayons de bulles (v¯2) peut être exprimée de
la même façon que précédemment en fonction du taux de dissipation (équation (3.30)). Et nous
pouvons utiliser l’équation (3.34) pour corréler le taux de dissipation de la turbulence dans une
conduite en fonction de la vitesse du fluide et du diamètre (d si la conduite est circulaire ou dh si
elle est rectangulaire).
Validation des flux de plateau :
On remarque sur les figures 3.17, 3.18 et 3.19 l’existence de plateaux de flux. Les valeurs de ces
flux de plateau sont reportés dans les tableaux 3.14 et 3.15 où figurent aussi les flux de plateau
calculés (équation (3.46)), le rayon critique (équation (3.36)) et la période des oscillations de
bulles (équation (3.37)) dans les conditions expérimentales de Suzuki et al. [158].
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TAB. 3.14 – Les flux de plateau obtenus expérimentalement et les flux de plateau calculés dans les
conditions expérimentales de Suzuki et al. [158] pour des conduites circulaires (V = 0,5 m/s)




C) (mm) (ms) (MW  m2) (MW  m2) (3.46) relative
(3.36) (3.37) expérience calculé (%)
5 20 2,51 27,94 4 2,98 - 26
10 20 3,56 46,99 3 2,50 - 17
16 20 4,50 66,85 4 2,22 - 44
5 40 2,51 27,94 6 5,95 - 1
10 40 3,56 46,99 4 5 + 25
16 40 4,50 66,85 5 4,45 - 11
TAB. 3.15 – Les flux de plateau obtenus expérimentalement et les flux de plateau calculés dans les
conditions expérimentales de Suzuki et al. [158] pour des conduites rectangulaires (V = 0,5 m/s)




C) (mm) (ms) (MW  m2) (MW  m2) (3.46) relative
(3.36) (3.37) expérience calculé (%)
7,36 20 3,05 37,34 2,2 2,70 + 23
4,94 20 2,50 27,69 2,8 2,98 + 7
1,87 20 1,54 13,34 3,1 3,81 + 23
D’après les tableaux 3.14 et 3.15, l’équation (3.46) permet de retrouver convenablement les ré-
sultats expérimentaux de Suzuki et al. [158] pour des conduites circulaires et rectangulaires. Les
erreurs relatives effectuées sur les flux de plateau (en ébullition par micro-bulles) sont de l’ordre
de 20 % sauf pour les résultats obtenus pour une conduite circulaire de diamètre 16 mm. En ef-
fet, l’erreur relative effectuée est alors de 44 % pour ∆Tsub=20 oC et 11 % pour ∆Tsub=40 oC. En
observant les figures 3.17 et 3.18, on remarque que les flux de plateau obtenus avec d= 16 mm
ne vérifient pas la tendance observée pour les expériences d’Ochi et al. [119] : la diminution du
flux de plateau avec l’augmentation du diamètre de la conduite. On peut donc s’interroger sur la
cohérence des résultats obtenus par les auteurs pour une conduite circulaire de diamètre 16 mm.
Le rayon critique reporté dans le tableau 3.14 pour ces conditions initiales est Rcrit  4,5 mm. Or,
la longueur de la plaque est de 10 mm. Le nombre de bulles de rayon critique pouvant exister sur
cette plaque chauffée est donc très faible et des effets de bords sont alors à prendre en considération
dans la modélisation des flux évacués.
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Fréquences d’oscillation des bulles en écoulement parallèle :
Sur la figure 3.20 est reporté le flux de chaleur en fonction de la fréquence des fluctuations de
pression qui est assimilée par Suzuki et al. [158] à la fréquence de fragmentation des bulles. Sur
cette figure, on observe pour les conduites rectangulaires que le flux évacué en régime d’ébullition
par émission périodique de micro-bulles est globalement proportionnel à la fréquence d’oscilla-
tion. Ceci est vérifié dans notre modélisation puisque le flux évacué au niveau du plateau de flux
est selon l’équation (3.60) :








K 0 Rcrit f (3.61)
f étant la fréquence d’oscillation (Hz). D’où il vient, en substituant Rcrit (équation (3.36)) :










Selon l’équation (3.62), le flux est proportionnel à la fréquence d’oscillation pour les propriétés
du fluide, la vitesse de l’écoulement et le diamètre de la conduite fixés. Les résultats de l’équation
(3.60) pour des écoulements de vitesse 0,5 m/s dans la conduite rectangulaire de diamètre hydrau-
lique 1,8 mm sont reportés sur la figure 3.21. On retrouve très bien les variations linéaires des flux
évacués en fonction de la fréquence pour des sous-saturations de 30, 35 et 40 oC.
Pour des conduites circulaires, les résultats observés sur la figure 3.20 semblent montrer que la
fréquence est indépendante de la sous-saturation. En effet, nous obtenons la même fréquence (

19 Hz) pour des sous-saturations de 20 et 40 oC pour une conduite de diamètre 10 mm. Ce résultat
conforte l’équation (3.37) où la période des oscillations est indépendante de la sous-saturation et
n’est fonction que de la vitesse et du diamètre du jet. Par contre, lorsqu’on observe les résultats
donnés par la figure 3.20 pour une conduite de diamètre 16 mm, on peut penser cette fois que le
flux évacué est indépendant de la fréquence. Pour plus de clarté, les fréquences calculées à l’aide
de l’équation (3.37) (1/τ), les fréquences relevées expérimentalement, le flux calculé par l’équation
(3.46), et le flux obtenu expérimentalement sont reportés dans le tableau 3.16.
D’après le tableau 3.16, pour les résultats obtenus pour une conduite circulaire de diamètre 10
mm, on observe que les fréquences et les flux sont bien retrouvés pour ∆Tsub= 20 et 40 oC. Par
contre pour ∆Tsub= 30 oC, le flux est donné pour des fréquences allant de 42 à 55 Hz. Cependant
ces résultats ne sont pas bien retrouvés par les équations (3.37) et (3.46). Pour une conduite circu-
laire de diamètre 16 mm, l’équation (3.37) ne permet pas de retrouver correctement la fréquence
relevée expérimentalement. Le flux, qui semble indépendant de la fréquence, varie avec le degré
de sous-saturation et est également difficilement retrouvé avec l’équation (3.46). Nous pouvons,
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FIG. 3.21 – Comparaison de la variation du flux de chaleur obtenu par Suzuki et al. [158] et celui
donné par l’équation (3.62).
TAB. 3.16 – Les fréquences d’oscillation ainsi que le flux donnés par l’expérience et ceux calculés
dans les conditions expérimentales de Suzuki et al. [158] en conduite circulaire et écoulement
parallèle (V = 0,5 m/s, Flux en MW  m2)
d ∆Tsub f f Erreur Flux Flux Erreur
(mm) (oC) expérience calculée sur f expérience calculé sur le
(Hz) (Hz) (3.37) (%) (3.46) flux (%)
10 20 19 21,3 + 12 2,2 2,5 - 14
10 30 42-55 21,3 - 49,3-61,3 3,5-4,2 3,75  7-11
10 40 19 21,3 + 12 4,4 5 + 14
16 20 15,0 4,0 2,22 - 44
16 30 15,0 4,2 3,34 - 21
16 40 15,0 5 4,45 - 11
encore une fois nous interroger sur les résultats obtenus avec une conduite circulaire de diamètre
16 mm. Le rayon critique calculé des bulles (Rcrit =4,5 mm) est alors très proche de la taille de la
surface chauffée (10 mm) ce qui peut entraîner des effets de bords. De même, pour les conduites
de diamètres 10 mm, le rayon critique calculé est d’environ 3,56 mm. La perturbation des phéno-
mènes conduisant à l’oscillation des bulles par des effets de bords est encore envisageable. Ceci
expliquerait pourquoi les auteurs n’ont pas obtenu une variation linéaire du flux en fonction de la
fréquence pour des conduites de diamètre élevé.
D’après l’étude effectuée ci-dessus, nous pouvons conclure que le régime de plateau de flux
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et celui d’ébullition par émission périodique de micro-bulles en ébullition de transition dé-
coulent de phénomènes locaux similaires. L’ébullition par émission périodique de micro-
bulles correspondrait donc à la fragmentation des bulles par l’énergie turbulente d’un écou-
lement.
3.6 Conclusion sur la modélisation du plateau de flux
L’étude effectuée dans ce chapitre à conduit à la modélisation des phénomènes locaux à l’impact
d’un jet en ébullition de transition. Le plateau de flux est supposé résulter de l’apparition d’in-
stabilités des bulles en paroi qui entraîne un remouillage périodique de la paroi. Ces instabilités,
qui sont associées à l’hydrodynamique du jet, conduisent à la fragmentation des bulles lorsque
leur rayon dépasse un rayon critique Rcrit . Une fréquence de fragmentation (τ) est associée à ce
phénomène. Deux causes ont été envisagées comme étant à l’origine de ce phénomène :
  La fragmentation turbulente des bulles en paroi à partir de l’étude de Sevik & Park [148].






  La fragmentation due aux instabilités de Rayleigh-Taylor [162].
L’équation du flux de plateau est : qplateau  0 	 15ρl & ρl  ρg
 
1
1 - 4σ1 - 4Cpl ∆Tsub
V 1 E 2j
d1 E 4h
Ces deux origines donnent des équations très similaires du plateau de flux qui sont validées par
les résultats expérimentaux disponibles dans la littérature : Miyasaka et al. [100], Hall et al. [43],
Ishigai et al. [59] et d’Ochi et al. [119].
Cependant, l’hypothèse sur la taille moyenne des bulles qui a permis d’établir l’équation (3.46)
dans la première analyse (supposant une fragmentation turbulente des bulles) n’est en globalité pas
vérifiée. La seconde origine supposée qui est une fragmentation des bulles dûe aux instabilités de
Rayleigh-Taylor est donc plus envisageable. Néanmoins, l’hypothèse d’un phénomène résultant
de la fragmentation turbulente des bulles permet de relier avec succès les phénomènes locaux
à l’origine du régime de plateau de flux sous un jet impactant à ceux à l’origine de l’ébullition
périodique de micro-bulles dans une configuration de convection forcée parallèle (Suzuki et al.
[158]). Le mécanisme impliquant les instabilités de Rayleigh-Taylor ne nous permet pas de faire
cette analogie.
Nous conserverons par la suite l’équation (3.26) issue de l’approche impliquant les instabilités
de Rayleigh-Taylor pour modéliser le plateau de flux. Cette équation peut être adimensionnalisée























γtot & ρl  ρg
 
(3.64)
qplateau  ρlCplVe f f (3.65)
avec








La relation (3.63) est intéressante car elle relève d’une modélisation physique du phénomène de
plateau de flux, phénomène pour lequel aucune modélisation n’avait été établie jusqu’à présent.
Cette relation vérifiée pour l’eau est d’autant plus importante qu’elle présente une large gamme de
validité :
  gamme de vitesse étendue : 0,46-15,3 m/s




  diamètre du jet variable (d ou dh) : 1,8-20 mm
  possibilité d’étendre cette relation à d’autres fluides que l’eau par la prise en compte de ses





ModØlisation du phØnomŁne du premier
minimum sous un jet impactant
Afin de poursuivre l’analyse des phénomènes conduisant aux plateau de flux, nous devons nous
intéresser à ce qui va déclencher l’oscillation des bulles, c’est à dire à la fragmentation des poches
de vapeur en paroi. Mais nous devons aussi comprendre ce qui se passe localement en paroi entre
le premier minimum de flux et le flux de plateau. Ces phénomènes sont étudiés dans ce paragraphe.
La courbe de flux entre le flux critique et le plateau de flux semble être la conséquence de nom-
breux phénomènes physiques qui conduisent à différents critères (notés TwA et TwB sur la figure
4.1).
4.1 Critère de fragmentation des bulles
Pour des températures de paroi légèrement supérieures à la température correspondante au flux
critique et si la taille des bulles n’a pas encore atteint Rcrit , la taille des poches de vapeur en
paroi augmente et le flux évacué en paroi diminue. Le critère d’apparition du premier minimum
est donné par la taille des bulles ; lorsque celles-ci atteignent le rayon critique (Rcrit ). En effet,
lorsque ce rayon critique est atteint, les poches de vapeur sont fragmentées et un volume de liquide,
provenant de l’écoulement peut toucher la paroi périodiquement. Les bulles de rayon Rcrit oscillent
alors avec la période τ déterminée précédemment. La température de paroi pour laquelle la taille
moyenne des poches de vapeur en surface atteint le rayon critique est notée TwA.
Afin de donner une description plus complète du mécanisme conduisant au premier minimum de
flux, il faudrait déterminer un critère quantitatif pour TwA. Malheureusement, aucune corrélation de
la taille des poches de vapeur en fonction de la température de paroi n’existe dans la littérature en
ébullition de transition. Il est donc difficile de donner une corrélation permettant de déterminer TwA.














                ‘classique’
conduction





FIG. 4.1 – Schématisation des différents critères expliquant le premier minimum de flux.
entre 181 et 203


C (tableau 4.1). Le tableau 4.1 ne fait ressortir aucune dépendance remarquable
de TwA à Vn ou à ∆Tsub (la plage de Vn étant probablement trop restreinte).
4.2 Echauffement par conduction du liquide touchant la paroi
4.2.1 Approche générale
Lorsque la température de paroi TwA est atteinte, les poches sont fragmentées et un volume de
liquide à température

Tl touche la paroi à chaque oscillation des bulles, c’est à dire à chaque
période τ (équation (3.37)). Le liquide provenant de l’écoulement va s’échauffer au contact de
la paroi avant que de la vapeur se forme en proche paroi et qu’elle conduise à l’expulsion, dans
l’écoulement, de ce liquide chauffé. Le temps total d’une oscillation des bulles comprend le temps
pendant lequel le liquide s’échauffe et le temps qui est nécessaire pour qu’il soit expulsé par la
création de vapeur. Nous supposons que la durée d’expulsion du liquide est négligeable devant
celle de son échauffement. Nous faisons l’hypothèse que le liquide est chauffé pendant la période
d’oscillation des bulles (τ). Lorsque le liquide entre en contact avec la paroi, le transfert de cha-
leur se fait par conduction dans le liquide. La température du liquide juste avant son expulsion
dépend donc de la température de paroi ou plutôt de la température d’interface liquide/paroi (Ti).
Afin d’obtenir cette température d’interface liquide/paroi, Pan et al. [120] effectuent un calcul de
conduction transitoire pour un liquide contactant une surface chaude. Ils prennent en compte les
températures de paroi et du liquide arrivant ainsi que les propriétés physiques de ces deux consti-
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Expérience TwA Vn Vj ∆Tsub
( 4 C) (m/s) (m/s) (3.25) ( 4 C)
jet2004002aa 181 0,74 0,82 8
jet2004002ba 186 0,74 0,82 8
jet2004001 195 0,63 0,72 8
jet2004003 181 0,81 0,88 7
jet2504002 185 0,62 0,71 15
jet2504003 191 0,73 0,81 13,5
jet2504004 203 0,83 0,9 13,5
mit056201 184 0,68 0,76 11
mit127101 196 0,68 0,76 10
jet1306001 181 0,7 0,78 12
jet1307001 191 0,88 0,94 15,5
mit1461 194 0,61 0,7 16
mit146101 194 0,61 0,7 16
mit1462 186 0,72 0,8 16
mit146201 185 0,72 0,8 16
mit206101 185 0,73 0,81 13,5
mit216101 176 0,61 0,7 19
mit217101 191 0,71 0,84 12
mit217201 189 0,71 0,79 12
mit236201 187,8 0,74 0,82 6
mit257101 175 0,65 0,79 9
mit266201 188 0,68 0,76 10,5
mit277101 198 0,63 0,68 11
TAB. 4.1 – Températures TwA pour les résultats expérimentaux de Robidou [132]
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tuants. La température de contact (i.e. la température d’interface liquide/paroi) dépend du temps.
Cependant, dans le cas d’un contact transitoire entre deux corps semi-infinis à température ini-
tialement uniforme, cette température ne dépend plus du temps. L’équation (4.1) donne alors la










où El et Ew sont respectivement les effusivités du liquide et du solide en J 2  K2  m4  s (équation
(4.2)).
Eλ  ρλ Cpλ kλ (4.2)
où λ est un indice désignant w ou l. Ainsi dans la suite de ce rapport, nous utiliserons pour plus
de clarté les notations Tw quand il s’agit d’une température de paroi et Ti pour une température
d’interface liquide/paroi. Nous pouvons noter qu’en absence d’oxydation de la paroi Tw  Ti car
l’effusivité du liquide est très inférieure à celle de la paroi (
F
Ew  5 	 2104 et
F
El  1 	 68103 dans
le paragraphe 4.3.1).
Suivant la température d’interface liquide/paroi (Ti) et donc la température de paroi (Tw), le volume
liquide en contact avec la paroi va s’échauffer plus ou moins rapidement. Ainsi, un second para-
mètre important est le temps nécessaire pour chauffer jusqu’à Tsat le volume liquide qui pénètre
dans la vapeur et rentre en contact avec la paroi. Ce temps est noté tliq. En effet, hypothétiquement,
le volume liquide ne peut plus être chauffé une fois que la température de ce volume liquide a at-
teint Tsat . En fait, au maximum, la totalité de ce volume liquide à la température Tsat est évacuée
avant d’être vaporisée par l’apparition de la première fraction de vapeur en paroi.
4.2.2 Description du phénomène
Nous pouvons chercher à estimer tliq pour comprendre ce qui se passe entre TwA et TwB. Il est
aussi indispensable de caractériser le volume liquide qui rentre en contact avec la paroi chauffée.







Ce volume de liquide est chauffé avant d’être évacué. C’est donc le même volume de liquide qui
est supposé pénétrer dans la vapeur.
Nous cherchons l’épaisseur de liquide caractéristique correspondante sur la plaque. Nous suppo-
sons que ce volume s’étale uniformément sur une surface environ égale à la section de la bulle. La
hauteur de liquide notée δl est donnée par l’équation (4.4) :
δl 
volume de liquide déplacé
surface de la bulle 
4
3
K 0 Rcrit (4.4)
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La dépendance de δl à la vitesse de la buse et au diamètre de la buse est introduite dans l’équation



















Le temps nécessaire (tliq) pour échauffer jusqu’à  Tsat par conduction le liquide au contact de la
paroi peut être évalué, dans un premier temps, en considérant l’énergie nécessaire pour chauffer
cette hauteur de liquide de Tl à  Tsat (ρlCpl ∆Tsubδl) et la puissance dissipée par conduction dans





δl & Ti  Tl  
(4.6)
On remplace δl par son expression donnée par l’équation (4.5) pour obtenir la dépendance de δ l




Vn & Ti  Tl
 
(4.7)
D’après l’équation (4.7), tliq décroît lorsque Ti augmente. Ceci est représenté sur le schéma 4.2 où
le temps tliq est représenté pour une vitesse V j , un diamètre de buse et un degré de sous-saturation
donnés. Sur ce schéma, la période d’oscillation (τ équation (3.37)) a aussi été reportée pour la
même vitesse et le même diamètre de buse. Cette période est indépendante de la température de
contact.
Sur le schéma 4.2, l’intersection des courbes représentant tliq et τ nous donne la température de
contact notée TiB (température de contact correspondant à la température de paroi TwB : équation
(4.1)) pour laquelle le temps d’oscillation des bulles est égal au temps nécessaire pour chauffer
par conduction, de Tl à Tsat , le volume de liquide. Pour des températures de contact inférieures à
TiB, nous avons tliq  τ. Cela signifie que pour ces températures de contact, la totalité du volume
liquide en paroi n’a pas le temps de s’échauffer jusqu’à Tsat pendant la durée d’une oscillation
des bulles. Le volume de liquide est évacué avant d’être totalement chauffé jusqu’à Tsat et le flux
évacué est inférieur au flux de plateau qui correspond à la totalité de l’échauffement du volume
liquide avant son expulsion. Par contre, pour des températures de contact supérieures à TiB, nous
avons tliq  τ, ce qui signifie que la totalité du volume de liquide en paroi a été chauffée jusqu’à

Tsat avant d’être expulsée par la vapeur créée. Le flux évacué pour des températures de contact
supérieures à TiB est alors le flux de plateau. En effet, bien que le temps nécessaire pour chauffer
le volume de liquide en paroi continue à décroître quand Ti augmente, le flux évacué en paroi est
limité au flux de plateau. Car, lorsque le volume de liquide a atteint la température Tsat de la vapeur
se crée en paroi ce qui conduit à l’expulsion du liquide. Durant le reste de la durée de l’oscillation,













tliq  τ tliq  τ
FIG. 4.2 – Schématisation du temps nécessaire pour chauffer le volume de liquide à la paroi en
fonction de la température de contact (Ti).








avec kg la conductivité thermique de la vapeur (W/m/K). En considérant la configuration expéri-








C (pour le plateau de flux), nous
obtenons un flux échangé par conduction dans la vapeur de l’ordre de 0,95 103- 2,25 103 W  m2.
Ce flux est négligeable en comparaison du flux de plateau qui est de l’ordre de 106 W  m2. Ainsi
TwB, la température de paroi associée à la température de contact TiB (équation (4.1)), est un critère
permettant de caractériser le début du plateau de flux.
Lorsque le volume liquide pénètre dans la vapeur, la partie directement en contact avec la paroi
chauffe et un gradient thermique apparaît au dessus de la plaque. Lorsque la totalité de ce volume
liquide s’échauffe progressivement par conduction, la température de la partie de ce volume en
contact avec la paroi reste toujours plus élevée que celle du liquide plus éloigné de la paroi. On
a fait l’hypothèse précédemment que ce volume était évacué dans l’écoulement quand sa tem-
pérature moyenne avoisinait Tsat . Or lorsque la température moyenne de ce liquide est  Tsat , la
température de la partie du volume en contact avec la paroi est supérieure à Tsat alors que celle de
la partie la plus éloignée de la paroi est inférieure à Tsat . Ce phénomène de surchauffe du liquide
en paroi est nécessaire à la nucléation hétérogène de vapeur qui conduit à l’expulsion du liquide.
En effet, d’après Collier [28] la surchauffe de l’eau nécessaire pour que l’effet de vaporisation de-
vienne prépondérant devant celui de la tension de surface au niveau des bulles d’air piégées dans
les cavités de la plaque est supérieure à 30


C. Ainsi sans une telle surchauffe du liquide, aucune
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bulle de vapeur ne serait créée en paroi. Il est donc normal que la température de l’eau en contact




C. Par contre, il est nécessaire également que cette température du liquide reste inférieure à
la température de nucléation spontanée TSN qui traduit la température du liquide pour laquelle il se
vaporise spontanément. Dans le cas de l’eau, d’après Collier [28] cette température de nucléation
spontanée est égale à 0,8 fois la température critique. Pour l’eau, la température critique est 647,3
K donc TSN  517,84 K  245 
 C. On vérifiera donc que la température de paroi associée à la
température de contact TiB (équation (4.1)) est comprise entre 130 
 C et 245 
 C.
4.2.3 Limitation due à la conduction
Nous cherchons à retrouver le comportement du flux reporté sur la figure 4.1 entre TwA et TwB. C’est
à dire à représenter le phénomène de limitation du flux dû à la conduction dans le volume de liquide
qui vient remouiller la paroi à chaque oscillation. Comme nous l’avons évoqué précédemment,
ce comportement apparaît lorsque les bulles sont fragmentées et qu’un volume liquide rentre en
contact avec la paroi (pour une température de paroi supérieure à TwA). La température de paroi est
alors également inférieure à TwB ; elle est insuffisante à l’échauffement de la totalité de ce volume
liquide pendant la durée d’une oscillation.
Pour obtenir l’évolution du flux évacué en paroi en fonction de la température de contact entre
TwA et TwB nous considérons l’équation de conduction dans un volume de liquide semi-infini sur
la plaque. Les conditions limites sont :
  T=Tl avant que le liquide touche la paroi. Le moment où le liquide touche la paroi est
l’instant initial (t=0)
  à t=0, sur la paroi (y=0), T=Ti
  en y=∞, T=Tl
Après résolution de l’équation de propagation de la chaleur (Carslaw & Jaeger [21]), le flux moyen









avec kl la conductivité thermique dans le liquide (W/m/K), αl la diffusivité thermique du liquide
(m2  s) et τ la fréquence des oscillations donnée par l’équation (3.10).
La comparaison des flux relevés à partir des données de Robidou [132] et ceux obtenus par l’équa-
tion (4.9) avec k2  1 pour τ (équation (3.10) page 28) conduit à une erreur moyenne sur le flux
de 18,87 %. Cette erreur peut être attribuée au fait que l’épaisseur de liquide sur la plaque n’est
pas infinie ; elle a été évalué à δl , ou au fait que l’on ait pris la constante k2 égale à 1 (équation
(3.10)). En fait, pour valider la relation (4.9), nous avons relevé dans les données expérimentales
de Robidou [132] TwA et TwB ainsi que les flux mesurés qui leur sont associés. Ces flux ont été
comparés aux flux calculés à partir de l’équation (4.9). Ces données ainsi que les erreurs relatives
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Expérience TwA ( 4 C) TiA ( 4 C) Flux Flux erreur
relevé équation (MW/m2) (MW/m2) relative
expérience (4.1) expérience équation (4.9) (%)
jet2004002a 181,3 178,51 1,72 2,55 +48
jet2504003 179,95 177,03 2,48 2,64 +7
jet2504004 208 204,2 1,6 3,72 +132
mit056201 182,09 179,18 2,41 2,51 +4
jet1307001 200,56 196,93 3,66 3,67 +0,3
mit1461 189,8 186,49 2,98 2,68 -10
mit146101 193,1 189,69 3,13 2,77 -12
mit1462 189,19 185,90 2,87 2,95 +3
mit146201 188,05 184,79 3,05 2,92 -4
mit166101 203,23 199,47 3,65 3,05 -17
mit206101 187,46 184,30 2,18 2,86 +31
mit216101 193,89 190,36 3,38 2,86 -15
mit266201 183,68 180,73 2,12 2,54 +20
mit277101 198,16 194,74 2,12 2,71 +28
TAB. 4.2 – Comparaison des flux obtenus avec l’équation (4.9) avec les résultats expérimentaux
de Robidou [132] pour TwA.
effectuées sur le flux sont reportées dans le tableau 4.2 pour la température TwA (TiA est la tempé-
rature de contact associée à la température de paroi TwA) et dans le tableau 4.3 pour la température
TwB. D’après le tableau 4.2, les flux obtenus expérimentalement pour la température de paroi TwA
sont retrouvés par la relation (4.9) avec une erreur relative moyenne de 23,61 % et un écart type de
33,96 %. De même, à partir du tableau 4.3, nous remarquons que les flux obtenus expérimentale-
ment pour la température de paroi TwB sont retrouvés par la relation (4.9) avec une erreur relative
moyenne de 14,14 % et un écart type de 14,54 %.
Sur les figures 4.3 et 4.4 sont représentées les données expérimentales de Robidou [132] ( mit277101
et mit206101 respectivement) ainsi que la relation (4.9). On remarque que la relation (4.9) décrit
convenablement les variation de flux lorsque le flux est évacué par conduction dans le liquide
(entre TwA et TwB).
4.2.4 Critère de température de début du plateau : TwB
D’après l’étude précédente, TwB est la température de paroi pour laquelle la totalité du volume
liquide arrivant sur la paroi est en moyenne chauffée par conduction jusqu’à

Tsat pendant la
durée d’une oscillation des bulles.
Nous cherchons à modéliser cette température TwB. Pour cela, nous considérons un phénomène de
conduction dans un solide entre deux plans parallèles d’épaisseur finie δ l . Le liquide est assimilé
à ce solide et les conditions limites sont les suivantes (elles sont reportées sur la figure 4.5) :
  pour y=δl et pour tout t, le flux évacué par le plan y=δl est nul (plan isolé).
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Expérience TwB ( 4 C) TiB ( 4 C) Flux Flux erreur
relevé équation (MW/m2) (MW/m2) relative
expérience (4.1) expérience équation (4.9) (%)
jet2004002a 202,56 199,10 2,13 3,16 +48
jet2504003 191,78 188,49 2,94 2,98 +1
jet2504004 238,76 233,99 3,28 4,66 +42
mit056201 211,03 207,21 2,87 3,29 +15
jet1307001 221,54 217,25 4,18 4,33 +4
mit1461 214,1 210,03 3,53 3,3 -7
mit146101 215,7 211,58 3,63 3,34 -8
mit1462 207,12 203,27 3,32 3,45 +4
mit146201 205,41 201,61 3,53 3,4 +4
mit166101 215,75 211,60 3,88 3,36 -13
mit206101 210,5 206,62 3,03 3,51 +16
mit216101 221,33 216,94 3,71 3,56 -4
mit266201 210,76 206,96 3,00 3,27 +9
mit277101 249 243,99 3,20 3,97 +24
TAB. 4.3 – Comparaison des flux obtenus avec l’équation (4.9) avec les résultats expérimentaux
de Robidou [132] pour TwB.




















FIG. 4.3 – Comparaison du résultat de l’expé-
rience mit277101 de Robidou [132] (Vn=0,63
m/s ∆Tsub=11 
 C) avec la relation (4.9).


















FIG. 4.4 – Comparaison du résultat de l’expé-
rience mit206101 de Robidou [132] ( Vn=0,73
m/s ∆Tsub=13,5 
 C) avec la relation (4.9).
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  pour tout t, sur le plan y=0, T=Ti




















profil de température t= t 1




FIG. 4.5 – Schématisation de l’énergie emmagasinée dans le liquide en fonction du temps.
L’étude de la conduction entre deux plans parallèles dont un est isolé a été effectuée par Carslaw































TiB est atteint lorsque la totalité du volume liquide qui vient au contact de la paroi emmagasine
assez d’énergie pour que sa température s’élève, en moyenne, de Tl à Tsat durant une durée τ. TiB
peut donc être déterminé en exprimant l’énergie emmagasinée par la couche liquide de hauteur
δl pendant un temps t=τ (surface hachurée sur la figure 4.5) et en faisant l’hypothèse que cette
énergie est égale à celle nécessaire pour chauffer cette même couche liquide de Tl à Tsat . Nous
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ρlCpl & Tsat  Tl
 
δl (4.12)
En substituant T donné par l’équation (4.11) dans l’équation (4.12) avant de l’intégrer, on obtient


















Afin de valider l’équation (4.13) nous comparons les résultats de cette relation avec les données
expérimentales de Robidou [132]. Pour cela, nous avons résolu l’équation (4.13) en ne considérant
que la somme de n=0 à n=5 après nous être assurés que cette troncature de la somme n’entraînait
que des variations négligeables d’environ 0,2 % sur
&
TiB  Tl). k2 est supposée égal à 1 et la
valeur de δl est déterminée de la même façon que précédemment (équation (4.5)). Pour k1  1 et











La comparaison des différences de températures (TiB  Tl) relevées à partir des données de Robidou
et celles obtenues par l’équation (4.13) au 5ième ordre conduit à une erreur moyenne sur (TiB  Tl)
de 38% avec un écart type de 6%. Les résultats des comparaisons des différences de températures
(TiB  Tl) relevées à partir des données de Robidou et celles obtenues par l’équation (4.13) avec δ l
donnée par l’équation (4.14) sont reportées dans le tableau 4.4.
Bien que l’erreur effectuée soit importante (38%), nous remarquons que les résultats obtenus à
partir de l’équation (4.13) présentent les mêmes tendances que les résultats expérimentaux. En
effet l’écart de température (TiB  Tl) obtenues avec l’équation (4.13) semble toujours sous-estimé
d’environ 30%. Nous nous sommes interrogés sur la validité de l’équation (4.14) pour traduire la
hauteur de liquide sur la plaque. En considérant k1 égal à 1, l’équation (3.5) n’est qu’une estimation
du rayon critique des bulles. De plus, nous pouvons supposer que le volume de liquide pénétrant
dans la vapeur s’étale sur une surface inférieure à la section d’une bulle de rayon critique. Ainsi,
nous avons remarqué au moyen de calculs paramétriques qu’en modifiant raisonnablement la taille
de cette surface d’étalement nous retrouvons (TiB  Tl) avec une erreur relative faible (  10%).
Pour cela, nous supposons alors que le volume de liquide s’étale sur une section de rayon 23  le
rayon critique de la bulle calculé avec k1  1 (équation (3.5) page 27). La hauteur de liquide sur
la plaque devient (4.15) :
δl 
volume de liquide déplacé












Expérience τ δl TwB TiB (TiB K Tl) (TiB K Tl) Erreur
(ms) (µm) ( 4 C) ordre 5 exp. ordre 5 relative
(3.10) (4.14) exp. (4.1) ( 4 C) ( 4 C) (4.13) ( 4 C) (%)
jet2504002 1,29 69,43 194,2 147,98 109,2 62,98 -42
jet2504003 1,06 60,86 172,8 141,34 86,3 54,84 -36
jet1306001 1,12 63,20 167,4 137,21 79,4 49,21 -38
jet1307001 0,84 52,44 169,1 145,15 84,6 60,65 -28
mit1461 1,31 70,42 201,9 151,42 117,9 67,42 -43
mit14062 1,07 61,62 187,4 149,20 103,4 65,2 -37
mit146201 1,07 61,62 187,4 149,2 103,4 65,2 -37
mit166101 1,31 70,42 208,3 154,63 125,3 71,63 -43
mit216101 1,31 70,42 221 161,06 140 80,06 -43
mit310560 0,82 51,35 158,8 139,05 72,3 52,55 -27
TAB. 4.4 – Comparaison des différences de températures (TiB  Tl) obtenues avec l’équation (4.13)
avec les résultats expérimentaux de Robidou [132] pour TwB
Les résultats des comparaisons des différences de températures (TiB  Tl) relevées à partir des
données de Robidou et celles obtenues par l’équation (4.13) avec δl donnée par l’équation (4.15)
sont reportées dans le tableau 4.5.
A partir du tableau 4.5 et de la figure 4.6 où sont reportés les écarts TiB  Tl calculés à l’aide
de l’équation (4.13) en fonction des écarts TiB  Tl mesurés expérimentalement, nous observons
que la température de contact TiB est bien corrélée par l’équation (4.13) (δl donnée par l’équation
(4.15)). En effet, l’erreur relative moyenne est d’environ 10 % avec un écart type de 4%. De plus
d’après la corrélation (4.13), TiB augmente lorsque ∆Tsub croît. Cette tendance est vérifiable sur la
courbe 2.6.
4.2.5 Différents comportements conduisant au premier minimum de flux
Maintenant que nous avons déterminé les deux critères de transition TwA et TwB et que nous avons
évalué l’évolution du flux évacué par conduction dans le liquide entre ces deux températures de
paroi, nous pouvons mieux expliciter les différents comportements qui conduisent au premier
minimum de flux et qui sont observables sur les figures 4.7 et 4.8.
Nous nous appuierons sur la figure 4.9 où les différentes caractéristiques du premier minimum
sont schématisées. Sur cette figure 4.9, le point C est l’intersection entre la courbe d’ébullition
classique (i.e. sans plateau de flux) et la droite traduisant l’équation du flux moyen évacué par
conduction transitoire dans l’épaisseur δl de liquide (limitation due à la conduction). Le point B
est l’intersection entre cette même droite et le plateau de flux.
Les différents comportements du premier minimum de flux découlent des deux critères TwA (pour
lequel nous n’avons pas trouvé de corrélation) et TwB, c’est à dire du fait que TwA  TwB ou que
TwA  TwB :
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Expérience τ δl TwB TiB (TiB K Tl) (TiB K Tl) Erreur
(ms) (mm) ( 4 C) ordre 5 exp. ordre 5 relative
(3.10) (4.15) exp. (4.1) ( 4 C) ( 4 C) (4.13) ( 4 C) (%)
jet2504002 1,29 0,10 194,2 179,66 109,2 94,66 -7
jet2504003 1,06 0,09 172,8 168,92 86,3 82,42 -2
jet1306001 1,12 0,09 167,4 161,96 79,4 73,96 -3
jet1307001 0,84 0,08 169,1 175,66 84,6 91,16 +4
mit1461 1,31 0,11 201,9 185,33 117,9 101,33 -8
mit14062 1,07 0,09 187,4 181,99 103,4 97,99 -3
mit146201 1,07 0,09 187,4 181,99 103,4 97,99 -3
mit166101 1,31 0,11 208,3 190,67 125,3 107,67 -8
mit216101 1,31 0,11 221 201,33 140 120,33 -9
mit310560 0,82 0,08 158,8 165,48 72,3 78,98 +4
TAB. 4.5 – Comparaison des différences de températures (TiB  Tl) obtenues avec l’équation (4.13)
avec les résultats expérimentaux de Robidou [132] pour TwB
FIG. 4.6 – Ecarts TiB  Tl calculés à l’aide de l’équation (4.13) en fonction des écarts TiB  Tl
mesurés expérimentalement par Robidou [132].
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∆Tsat   C
FIG. 4.7 – Donnée expérimentale de Robidou
[132] (V j  0 	 88 m/s et ∆Tsub  8oC)


















∆Tsat   C
FIG. 4.8 – Donnée expérimentale de Robidou
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conduction









FIG. 4.9 – Schématisation des différents comportements conduisant au premier minimum de flux.
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  Pour TwA  TwB, TwA peut être inférieure ou supérieure à TwC (figure 4.9).
L Pour TwA  TwC, les bulles atteignent leur taille critique avant que la droite de conduc-
tion (équation (4.9)) ne croise la courbe d’ébullition de transition ’classique’.
Les bulles sont fragmentées à la température de paroi TwA. Du liquide venant de l’écou-
lement pénètre alors entre les bulles de vapeur et vient remouiller périodiquement la
paroi. La température de paroi n’est pas suffisante pour permettre à la totalité du li-
quide d’être, en moyenne, échauffée par conduction de Tl à Tsat pendant la durée d’une
oscillation. Le flux évacué en paroi est donc donné par la relation (4.9) qui est sché-
matisée sur la figure 4.9 par la droite notée ’limitation due à la conduction’. Le flux
évacué est alors représenté par la courbe violette sur la figure 4.9. Lorsque la tempé-
rature de paroi atteint la température TwB, la totalité du volume liquide en paroi est, en
moyenne, chauffée jusqu’à Tsat pendant la durée d’une oscillation des bulles. Le flux
évacué est alors limité par le flux de plateau. Ce cas est observé expérimentalement
sur la figure 4.10.
L Pour TwA  TwC et toujours TwA  TwB, la taille critique des bulles en paroi est atteinte
après le croisement de la droite de conduction avec la courbe d’ébullition de transition
’classique’.
Le flux évacué dans cette configuration est donné par la courbe verte sur la figure 4.9.
Les bulles sont fragmentées pour la température de paroi TwA. Cette température TwA
est inférieure à TwB donc la totalité du volume liquide n’a pas été chauffée, en moyenne,
jusqu’à Tsat pendant la durée d’oscillation des bulles. Le flux est évacué par conduction
dans le liquide (équation (4.9)) : il correspond au point D sur la figure 4.9. Lorsque la
température de paroi augmente, le flux évacué est le flux de conduction donné par la
droite ’limitation due à la conduction’ sur cette figure. La température de paroi atteint
TwB et le flux évacué atteint le plateau de flux. Ce cas est observé expérimentalement
sur la figure 4.11
  Pour TwA  TwB, la taille critique des bulles est atteinte alors que la température de la
plaque est suffisamment chaude pour chauffer, en moyenne jusqu’à Tsat , la totalité du vo-
lume liquide pénétrant dans la vapeur au cours d’une oscillation.
Le flux évacué dans cette configuration est donné par la courbe rouge sur la figure 4.9.
Lorsque les bulles sont fragmentées pour la température de paroi TwA, la totalité du volume
liquide qui touche la paroi peut être chauffée, en moyenne, jusqu’à Tsat , puis est évacuée
pendant la durée de l’oscillation des bulles. Donc le flux évacué passe directement de la
courbe de transition ’classique’ au flux de plateau. Ce cas est observé expérimentalement
sur les figures 4.7 et 4.12.
4.3 Influence de l’oxydation de la paroi et comparaison aux autres
données de la littérature
En plus de la complexité des phénomènes conduisant au premier minimum de flux s’ajoute un
phénomène d’hystérésis. En effet, ce phénomène peut être observé sur les figures 4.13, 4.14 et 4.15
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∆Tsat   C
FIG. 4.10 – Donnée expérimentale de Robidou
[132] (Vn  0 	 73 m/s et ∆Tsub  13 	 5oC). Illus-
tration de TwA  TwB et TwA  TwC



















∆Tsat   C
FIG. 4.11 – Donnée expérimentale de Robidou
[132] (V j  0 	 80 m/s et ∆Tsub  16oC). Illustra-
tion de TwA  TwB et TwA  TwC




















∆Tsat M N C
FIG. 4.12 – Donnée expérimentale de Robidou [132] (V j  0 	 88 m/s et ∆Tsub  7oC). Illustration
de TwA  TwB
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qui représentent le flux évacué lorsque la température de la plaque est progressivement augmentée
puis diminuée. Nous pensons que ce phénomène d’hystérésis est dû à l’oxydation de la paroi.

















∆Tsat M N C
Tw croissante
Tw décroissante
FIG. 4.13 – Données expérimentales de Robidou [132] (Vn=0,68 m/s ∆Tsub =11 
 C).




















∆Tsat   C
Tw croissante
Tw décroissante
FIG. 4.14 – Donnée expérimentale de Robidou
[132] (V j  0 	 9 m/s et ∆Tsub  5oC).



















∆Tsat   C
Tw croissante
Tw décroissante
FIG. 4.15 – Donnée expérimentale de Robidou
[132] (V j  0 	 9 m/s et ∆Tsub  13 	 5oC).
4.3.1 Influence de l’oxydation de la paroi :




C). En effet, une température élevée favorise la réaction d’oxydation de la couche de
Nickel qui se trouve sur la plaque utilisée par Robidou [132]. Initialement la plaque n’est pas
oxydée. La courbe de flux est décrite en augmentant progressivement la température de la plaque.
A haute température, la réaction d’oxydation conduit à l’oxydation du Nickel en paroi et la plaque




Nous cherchons à déterminer l’influence de l’oxydation de la paroi sur les températures TwA et
TwB. L’oxydation de la paroi a un impact important sur la température d’interface liquide/paroi
que nous avons notée Ti (équation (4.1)). Ainsi, pour Tw = 400 
 C (i.e.  673 K) et Tl=84 
 C (i.e.

357 K), nous avons estimé la température de contact pour une plaque en Nickel non-oxydée et
une plaque du même matériau oxydé. Les résultats sont reportés dans le tableau 4.6.
TAB. 4.6 – Température de contact pour une paroi à 673 K dans le cas d’une plaque en Nickel
non-oxydée et d’une plaque en Nickel oxydée.
Grandeurs Plaque non-oxydée Plaque oxydée
kw (W/m/K) 55  2,5
ρw (kg/m3) 8850 4700
Cpw (J/kg/K) 450 450
F
Ew 5 	 2 104 2 	 3 103
F
El 1 	 68 103 1 	 68 103
Ti K 639 540
Ti 
 C 366 267
D’après les résultats reportés dans le tableau 4.6, l’oxydation de la paroi a un impact important
sur la température de contact. En effet, pour une même température de paroi Tw, la température de
contact associée (équation (4.1)) sera plus faible si la plaque est oxydée. Lorsque la courbe d’ébul-
lition est obtenue en diminuant progressivement la température de paroi la plaque est susceptible
d’être oxydée. Donc, une même température de contact Ti correspondra à une température de pa-
roi Tw plus grande sur une plaque oxydée que sur une plaque non-oxydée. Ainsi les deux critères
TiA et TiB, définis précédemment, seront atteints pour des températures de paroi supérieures dans
le cas d’une plaque oxydée que dans le cas d’une plaque non-oxydée. Les courbes d’ébullition
sont décalées vers des températures de paroi supérieures lorsqu’elles sont obtenues en diminuant
progressivement la température de paroi. Ceci est schématisé sur la figure 4.16 et est aussi observé
expérimentalement sur les figures 4.13, 4.14 et 4.15.
4.3.2 Comparaison aux résultats expérimentaux disponibles dans la littérature :
Les seuls auteurs à avoir réalisé une étude de jet d’eau impactant en régime stationnaire sont Miya-
saka et al. [100]. La courbe d’ébullition pour l’impact d’un jet circulaire, ascendant de diamètre 10
mm, sur une plaque chauffée de diamètre 1,5 mm est reportée sur la figure 3.5. Aucun minimum
de flux n’est observé alors que l’expérience est effectuée à température imposée.
Nous calculons TiB à l’aide de l’équation (4.13) avec δl donné par l’équation (4.15). Les résultats
sont reportés dans le tableau 4.7 :
Ne connaissant pas l’état de surface des plaques, recouvertes de platine, utilisées dans les ex-












Courbe obtenue pourCourbe obtenue pour
Surface oxydéeSurface non oxydée
Tw croissante : Tw décroissante :
FIG. 4.16 – Schéma représentant la différence des courbes d’ébullitions obtenues pour des tempé-
ratures pariétales croissantes ou décroissantes.
Vj τ /k2 δl TiB K Tsat
(m/s) (ms) (nm) ordre 5
(3.10) (4.15) (4.1) ( 4 C)
1,4 2,28 153,63 505,4
3,46 0,59 61,73 385,4
15,29 0,06 13,96 238,8
TAB. 4.7 – Comparaison des différences de températures (TiB  Tl) obtenues avec l’équation (4.13)
avec les résultats expérimentaux de Miyasaka et al. [100] pour TwB
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TiB  TwB. A partir du tableau 4.7, nous observons que les températures de contact TiB données










C. Donc, dans les configurations expérimentales étudiées par





C entraînant l’évacuation du liquide.
D’ailleurs, on remarque sur la figure 4.17 que le plateau de flux semble atteint pour des tempéra-
tures de paroi TwB  Tsat de l’ordre de 170 
 C, ce qui correspond à TSN  270 
 C. Sur la figure 4.17,
on a reporté les droites de limitation du flux due à la conduction (relation (4.9)) en rouge pour
Vn=1,5 m/s, en noir pour Vn=3,5 m/s et en bleu pour Vn=15,3 m/s. On remarque que les droites
pour Vn=1,5 m/s et 3,5 m/s sous-évaluent les flux donnés par les auteurs entre les deux régions
de transition. Nous avions déjà noté que pour ces deux configurations, les rayons critiques des
bulles étaient du même ordre de grandeur que la taille de la plaque chauffée. Ce qui ne rend pas
la modélisation appropriée pour ces configurations. Pour Vn=15,3 m/s, la droite de limitation du
flux est plus proche des données expérimentales bien qu’encore assez éloignée. Ces résultats sont
assez médiocres. Ils sont obtenus à partir de la valeur de τ dont un ordre de grandeur est donné par
l’équation (3.10) (k2=1). L’estimation de cet ordre de grandeur était suffisante pour retrouver les
résultats de Robidou [132] obtenus pour de faibles V j , mais elle ne semble plus l’être pour corréler
les données de Miyasaka et al. [100] où les vitesses du jet sont plus importantes (V j=15,3 m/s).
FIG. 4.17 – Courbes d’ébullition Miyasaka et al. [100] sur lesquelles sont reportées les droites de
limitation due à la conduction (relation (4.9)).
Bien que les données de Miyasaka et al. ne soient pas bien corrélées par l’équation (4.9), elles
permettent de vérifier que le premier minimum de flux a tendance à disparaître avec l’augmentation
de la vitesse du jet et de la sous-saturation du liquide (chapitre 2). En effet, en remplaçant τ,
donné par l’équation (3.10) (k2=1), dans l’équation (4.9) et en faisant apparaître ∆Tsub, on obtient
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D’après l’équation (4.16), le flux évacué par conduction dans le liquide augmente avec V j et ∆Tsub.
Ainsi sur la figure 4.18, l’ordonnée à l’origine de la droite de limitation du flux due à la conduction
augmente lorsque ∆Tsub et Vj augmentent et la pente de cette droite augmente avec V j. Lorsque la
sous-saturation du liquide est importante, comme dans les expériences Miyasaka et al. [100], le
plateau de flux peut être plus élevé que le flux critique. Dans l’hypothèse que les bulles atteignent
leur taille critique avant le flux critique, on observe sur la figure 4.18 que le point caractérisant
le premier minimum (c’est à dire l’intersection entre le courbe classique d’ébullition de transition
et la droite de limitation du flux due à la conduction) apparaît pour des températures de paroi et
des flux plus élevés lorsque V j et ∆Tsub augmentent. Ces tendances ont été observées par Robidou
[132] sur la figure 2.6 dans le chapitre 2.
Le premier minimum de flux tend donc à disparaître pour des vitesses de jet élevées et de fortes
sous-saturations du liquide (droite bleue sur la figure 4.18). Cette configuration est bien illustrée
par les résultats de Miyasaka et al. [100] (figure 4.17) où les auteurs observent deux ruptures de
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FIG. 4.18 – Effet de la sous-saturation du liquide (∆Tsub) et de la vitesse du jet (V j) sur le premier
minimum de flux
Les autres auteurs (Ishigai et al. [59], Ochi et al. [119] et Hall et al. [43]) présentent des courbes
d’ébullition obtenues en trempe. Ainsi, comme ces auteurs travaillaient en transitoire, ils n’ont pas
pu observer la diminution de flux avant le premier minimum (figures 3.14, 3.7, 2.4).
Cependant, sur la courbe 4.20, présentant les résultats d’Ishigai et al. [59], on peut observer, pour
Vn=1 m/s et ∆Tsub  55 K, une tendance similaire à celle des courbes de Miyasaka et al. [100]. La
courbe d’ébullition pour Vn=1 m/s et ∆Tsub  55 K est schématisée sur la figure 4.19. En effet, en
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utilisant la relation (4.13), on trouve pour ces conditions expérimentales TiB=432 
 C. La plaque
chauffée étant faite en acier inoxydable, on suppose que TiB  TwB. Or, comme nous l’avons vu
précédemment TwB est limité par le phénomène de nucléation spontanée de la vapeur qui apparaît





C. La courbe d’ébullition correspondant à de telles
conditions expérimentales est alors représentée par la courbe rouge sur la figure 4.19 et illustrée
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FIG. 4.19 – Effet de la sous-saturation du liquide ∆Tsub
et de la vitesse du jet V j sur le premier minimum de
flux
FIG. 4.20 – Courbe d’ébullition pour
un jet d’eau plan, à surface libre, mon-
trant les effets de la vitesse (Ishigai et
al. [59]).
En conclusion, en dehors de Robidou [132] il n’y a pas suffisamment de résultats expérimen-
taux disponibles dans la littérature permettant de valider notre modélisation du premier
minimum de flux établie en régime stationnaire
4.4 Conclusion sur la modélisation du premier minimum de flux
Les différents comportements conduisant au premier minimum de flux ont été étudiés et confrontés
avec succès aux résultats expérimentaux de Robidou [132]. Nous avons pu établir une relation
donnant TiB (équation (4.13)) et déterminer l’équation (4.9) traduisant l’évolution du flux évacué
entre TwA et TwB. Par contre, étant donnée l’absence de relation donnant la taille des poches de
vapeur en ébullition de transition en fonction de la température de paroi nous n’avons pas pu
déterminer de relation donnant TwA.
Cette modélisation du premier minimum de flux n’a pas pu être validée étant donné le peu de
résultats expérimentaux disponibles dans la littérature. Cependant le comportement du premier
minimum de flux en fonction de la variation de la vitesse du jet et de la sous-saturation du liquide




phØnomŁne du minimum d’Øbullition en
lm sous un jet impactant
Le minimum d’ébullition en film pour une courbe d’ébullition obtenue sous un jet impactant se
situe entre le régime de transition (caractérisé par le plateau de flux) et le régime d’ébullition
en film (figure 2.3). Pour des températures de paroi supérieures à celle du minimum d’ébullition
en film (dont la température est notée TMFB), les phénomènes locaux conduisant au plateau de
flux disparaissent. Dans ce paragraphe le critère de passage entre le régime de transition et le
régime d’ébullition en film est étudié et les paramètres principaux TMFB et qMFB (température et
flux correspondant au minimum d’ébullition en film) sont explicités. Cependant, nous traitons une
approche qualitative qui ne prétend pas représenter toute la complexité physique des phénomènes
locaux. Nous cherchons seulement à approcher le flux du minimum d’ébullition en film qMFB et
la température de paroi associée TMFB.
5.1 Phénomènes locaux conduisant au minimum d’ébullition en film
Pour des températures de paroi supérieures à la température de minimum d’ébullition en film TMFB,
le liquide ne remouille plus la paroi et un film de vapeur stable isole alors la paroi du liquide. En
effet, la production de vapeur devient suffisante pour empêcher le liquide d’entrer en contact avec
la paroi. Inversement, lorsque la température de paroi devient inférieure à TMFB, la production de
vapeur devient insuffisante pour empêcher le liquide de toucher la paroi.
Le taux de production de vapeur est donc un paramètre essentiel qui contrôle la transition vers
l’ébullition en film. Ce taux de production vapeur est représenté par un débit net de vapeur générée
par unité de surface de paroi, c’est à dire par une vitesse superficielle de production nette de vapeur
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Production de vapeur suffisante : le 
liquide ne remouille pas la paroi.




gv Jg1 vg Jg2
Paroi
Production de vapeur insuffisante
le liquide remouille la paroi.
g1J
Tw (K)
FIG. 5.1 – Schématisation des phénomènes près du minimum d’ébullition en film.
Schématiquement, ce débit (même s’il est généré, en ébullition en film, à l’interface liquide/vapeur
avec une vitesse orientée vers la paroi) ne peut être évacué que selon deux directions : un écou-
lement parallèle à la paroi (Jg2) et un écoulement normal à la paroi (Jg1) à travers l’interface
liquide/vapeur. Lorsque la température de paroi devient inférieure à TMFB, le liquide commence à
remouiller la paroi et on peut penser qu’une part croissante de ce débit de vapeur net produit près
de la paroi est évacuée dans le liquide, normalement à la paroi. Les mécanismes qui contrôlent le
mouvement du liquide vers la paroi résultent alors de l’interaction entre cet écoulement de vapeur
et le liquide. Nous pouvons alors faire le rapprochement avec l’écoulement étudié par Kutateladze
[82] si l’on néglige les effets de condensation sur les phénomènes d’interaction mécanique entre
les phases.
Kutateladze [82] a introduit un critère hydrodynamique de transition entre les régimes d’ébullition
de transition et celui d’ébullition en film mais ses études ont été réalisées avec une injection de
bulles de gaz incondensables émises à travers une plaque poreuse. Kutateladze et Malenkov [81]
ont montré que, pour un régime où a lieu un brassage fluide important dû à l’apparition de gaz à
la paroi, le transfert de chaleur dû à l’émission d’un gaz incondensable est similaire au transfert
de chaleur observé en ébullition nucléée. Le phénomène de minimum d’ébullition en film est lié
à l’établissement d’un fluide gaz stable à l’interface lorsque la vitesse superficielle du gaz est
supérieure à la valeur critique v >g. Pour notre application, dans la région du plateau de flux, le
principal mécanisme d’échange est dû à la convection du liquide et non à son évaporation. On a
86
CHAPITRE 5
donc également une transition entre un transfert de chaleur dominé par la convection liquide et un
régime de film vapeur stable. En nous basant sur cette analyse, nous supposons que le critère de
stabilité hydrodynamique de Kutateladze est adapté à notre problème.
Cependant pour utiliser le critère de Kutateladze, il nous faut pouvoir déterminer une vitesse su-
perficielle liée à l’écoulement vapeur qui sera transférée vers le liquide (Jg1). On n’a pas de moyen
pour estimer cette production de vapeur à partir du moment où le liquide touche la paroi (i.e. pour
Tw  TMFB). En conséquence, pour estimer le débit de production de vapeur à la transition, on fera
l’hypothèse de continuité du débit de production de vapeur autour du minimum d’ébullition en
film (figure 5.1). En résumé, cette approche conduit à considérer, qu’en première approximation,
le débit de vapeur qui interagit avec le liquide pour Tw  TMFB peut être approché par le débit de
formation de vapeur en ébullition en film pour Tw
 TMFB. Ceci conduit à écrire que la vitesse su-
perficielle Jg1 est de l’ordre de grandeur de vg (figure 5.1). Dans le paragraphe suivant, on établira
une relation qualitative entre qMFB et le débit de production vapeur en ébullition en film. Compte
tenu de l’hypothèse de continuité du débit de production de vapeur autour du minium d’ébullition
en film, on supposera que ce débit est représentatif du débit de production vapeur lorsque le liquide
commence à toucher la paroi. On supposera aussi que, lorsque le liquide touche la paroi, le débit de
vapeur est entièrement évacué vers le liquide (écoulement normal à l’interface). On égalisera alors
la vitesse superficielle de production vapeur et la vitesse critique déterminée à partir du critère de
Kutateladze pour déterminer qMFB.
Kutateladze [82] a montré que la stabilité du film de gaz est liée à la compétition entre les deux
forces : la force liée à l’effet aérodynamique de soulèvement du liquide (volume liquide de lon-
gueur caractéristique égale à la longueur de Laplace) par la vapeur (F a) et la force liée à l’accélé-
ration vers l’interface subie par ce volume liquide (F γ). De façon similaire, nous écrivons que sous
un jet impactant un régime d’ébullition en film stable existe si la force liée à l’effet aérodynamique
de soulèvement du liquide par la vapeur produite (F a

ρgv2g & σγtot C ρl
1
ρg D  
) est plus importante que la
force liée à l’accélération vers l’interface subie par ce volume liquide (F γ

ρlγtot & σγtot C ρl
1
ρg D  
3 - 2).
vg est alors la vitesse superficielle de production de la vapeur à l’interface liquide/vapeur. En sup-
posant que ces deux forces sont égales et en considérant la même corrélation que Kutateladze
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5.2 Flux du minimum d’ébullition en film
En régime d’ébullition en film stable, le flux échangé est essentiellement un flux de conduction
dans la couche de vapeur. Nous supposons que le liquide à l’interface liquide/vapeur est princi-
palement chauffé par convection et que seulement une faible partie est évaporée. Afin d’établir
une relation pour le flux de minimum d’ébullition en film (qMFB), nous faisons l’hypothèse que la
vitesse advective du liquide chauffé par convection est proportionnelle à la vitesse de la vapeur gé-
nérée à l’interface liquide vapeur (vg sur la figure 5.1) avec K” un coefficient de proportionnalité.









En reprenant les hypothèses développées ci-dessus, nous avons : Jg1  vg (ces deux vitesses sont
reportées sur la figure 5.1). Nous appliquons ensuite le critère de Kutateladze pour obtenir la valeur
critique de Jg1 et donc de vg (i.e. v >g).
De l’équation (5.1), nous tirons v >g que nous introduisons dans l’équation (5.3) pour obtenir la
relation (5.4) :
qMFB  ρ5 - 6g &
γtot σ
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DØtermination de la valeur de la constante K
On détermine expérimentalement la valeur de K” à partir des 29 résultats de Robidou [132] pour
le flux du minimum d’ébullition en film (0,54  Vn  0,9 m/s et 5  ∆Tsub  19 oC). Les résultats
expérimentaux des flux et des températures de paroi pour le minimum d’ébullition en film sont
reportés dans le tableau 5.1 (Robidou [132]). Nous trouvons une valeur moyenne pour K” de
0,075 avec un écart type de 0,019.
L’équation donnant le flux minimum d’ébullition en film sous un jet impactant est en définitive :
qMFB  ρ5 - 6g &
γtot σ
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Cpl ∆Tsub  (5.5)
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Nom de l’expérience qMFB (W/m2) TMFB (oC) K” (5.4)
jet2004002a 0,50 418 0,063
jet2004002b 0,52 417 0,067
jet2004001 0,48 401,5 0,069
jet2004003 0,55 395 0,076
jet2504001 0,60 415 0,076
jet2504002 0,81 474 0,079
jet2504003 0,74 434 0,067
jet2504004 0,80 443 0,066
mit056201 0,68 490 0,078
mit066101 0,77 494 0,079
mit127101 0,73 462 0,096
jet1306001 0,78 436 0,084
jet1306002 0,79 432 0,080
jet1307001 1,09 529 0,082
mit1461 0,94 469 0,090
mit146101 0,94 469 0,090
mit1462 0,95 466 0,080
mit146201 0,99 480 0,084
mit166101 1,17 507 0,110
mit206101 0,62 480 0,053
mit216101 0,73 534 0,055
mit217101 0,81 453,1 0,082
mit236201 0,49 397 0,080
mit257101 0,60 381 0,078
mit266201 0,78 458 0,099
mit277101 0,77 463 0,106
mit3005004 0,28 440 0,020
mit3105005 0,56 483 0,039
mit3105601 0,61 480 0,042
TAB. 5.1 – Valeur de K” pour l’équation (5.5) à partir des expériences réalisées par Robidou [132]
89
CHAPITRE 5
5.3 Température de paroi pour le minimum d’ébullition en film
Nous cherchons un ordre de grandeur de la température de paroi TMFB. Pour cela, on considère
que le flux fourni en paroi est évacué par conduction à travers un film de vapeur d’épaisseur δg.







où kg est la conductivité thermique de la vapeur (W/m/K).
Il nous faut alors estimer l’épaisseur de film de vapeur (δg). Un ordre de grandeur de cette épaisseur
est donné par les récentes mesures de Bogdanic et al.[12]. En effet, Bogdanic et al. ont cherché à
mesurer, à l’aide d’une sonde optique de diamètre inférieur à 1,5 µm, l’épaisseur du film de vapeur
à l’impact du jet dans la même configuration expérimentale que Robidou [132] (∆Tsub  15oC,
Vn=0,8 m/s, ∆Tsat  107oC). Ils observent que la sonde est encore dans le liquide à une hauteur de
14 µm au-dessus de la surface chauffée. On estime alors l’épaisseur du film de vapeur à environ
10 µm. Cet ordre de grandeur de l’épaisseur du film vapeur est aussi en accord avec les résultats
d’Ishigai et al. [59] qui ont réalisé des calculs numériques impliquant les distributions de vitesse
et de température dans le film vapeur et la sous-couche liquide en ébullition en film. Ils trouvent
une épaisseur du film de vapeur comprise entre 10 et 100 µm.
Finalement, la relation donnant la température de minimum d’ébullition en film est (avec δg = 10
µ m) :
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Cpl ∆Tsub  (5.7)
D’après le tableau 5.2, les différences entre la température du minimum d’ébullition en film et la
température de saturation (TMFB  Tsat ) relevées par Robidou [132] sont retrouvées par la relation
(5.7) avec une moyenne des valeurs absolues des erreurs relatives de 18,9 % et un écart type de
12,1 %.
5.4 Validation à partir d’autres résultats expérimentaux disponibles
dans la littérature
Les seuls autres auteurs à avoir obtenu des données expérimentales du flux et de la température de
minimum d’ébullition en film sous un jet impactant sont Ishigai et al. [59] et d’Ochi et al.[119].





TMFB K Tsat 7 (oC)
5
TMFB K Tsat 7 (oC) Erreur
expérience calculée (5.7) relative(%)
jet2004002a 318 224,6 -29
jet2004002b 317 224,6 -29
jet2004001 301,5 201,0 -33
jet2004003 295 220,5 -25
jet2504001 315 239,8 -24
jet2504002 374 310,1 -17
jet2504003 334 320,4 -4
jet2504004 343 351,7 +3
mit056201 390 262,5 -33
mit066101 394 296,6 -25
mit127101 362 245,6 -32
jet1306001 336 285,2 -15
jet1306002 332 300,6 -9
jet1307001 429 408,3 -5
mit1461 369 322,5 -13
mit146101 369 322,5 -13
mit1462 366 361,4 -1
mit146201 380 361,4 -5
mit166101 407 338,2 -17
mit206101 380 320,4 -16
mit216101 434 369,6 -15
mit217101 353,1 303,2 -14
mit236201 297 188,7 -36
mit257101 281 235,1 -16
mit266201 358 254,1 -29
mit277101 363 236,4 -35
mit3005004 340 185,4 -45
mit3105005 383 351,7 -8
mit3105601 380 373,6 -2
TAB. 5.2 – Données expérimentales et données calculées à partir de l’équation (5.7) de la tempé-
rature du minimum d’ébullition en film - Robidou [132]
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Ces auteurs ont donné des relations corrélant leurs résultats expérimentaux du flux de minimum
d’ébullition en film. Ishigai et al. [59] ont établi l’équation (5.8) et Ochi et al. [119] ont établi
l’équation (5.9)
qMFB  5 	 4 104 & 1  0 	 527∆Tsub
 
V 0 = 607n (5.8)







avec Vn (m/s) la vitesse du jet en sortie de buse et dh le diamètre de la buse circulaire (en mm).
Afin de pouvoir comparer les équations (5.8) (Ishigai et al. [59]) et (5.9) (Ochi et al.[119]) à l’équa-
tion (5.5) (déterminée dans cette étude), on réécrit l’équation (5.5) en considérant les propriétés




qMFB  1 	 65104










La relation entre Vn et Vj est donnée par l’équation (5.11).
Vj  * V 2n  2gh (5.11)
avec h la distance entre la buse et la plaque (m). Cette distance est de 15 mm et de 25 mm respec-
tivement dans les expériences d’Ishigai et al. [59] et d’Ochi et al.[119]. La gamme des vitesses en
sortie de buse étudiées par ces auteurs étant de 0,65 à 3,5 m/s et de 2,1 à 5 m/s respectivement,
nous pouvons considérer que V j est à peu près égal à Vn.
Nous remarquons que les équations (5.8) et (5.9) et (5.10) présentent des dépendances similaires
à la sous-saturation du liquide (∆Tsub), à la vitesse du jet (V pn avec p=0,607 dans l’équation (5.8) et
p=0,83 dans les équations (5.9) et (5.10)). Ishigai et al. [59] n’ont pas pu déterminer la dépendance
de qMFB au diamètre hydraulique du jet car ils travaillaient avec une buse unique rectangulaire de
diamètre hydraulique dh=11 mm. Par contre, d’Ochi et al.[119] ont observé une dépendance de
qMFB au diamètre hydraulique du jet (qui est le diamètre de la buse dans le cas de leurs buses








Le tableau (5.3) donnent le flux du minimum d’ébullition en film obtenu expérimentalement et
ceux obtenus à l’aide des équations (5.5), (5.8) et (5.9) dans le cas des conditions expérimentales
de Robidou [132]. D’après les résultats reportés dans ce tableau (5.3), les flux qMFB relevés ex-
périmentalement par Robidou [132] sont retrouvés avec une moyenne des valeurs absolues des
erreurs relatives de 15 % et un écart type de 17 % par l’équation (5.5) déterminée dans le cadre
de cette étude. Ces flux sont aussi retrouvés avec une moyenne des valeurs absolues des erreurs










Expérience Flux (MW/m2) Flux E Flux E Flux E
expérience (MW/m2) (5.5) (%) (MW/m2) (5.8) (%) (MW/m2) (5.9) (%)
jet2004002a 0,50 0,56 +11 0,23 -53 0,62 +23
jet2004002b 0,52 0,56 +8 0,23 -55 0,62 +19
jet2004001 0,48 0,50 +6 0,21 -55 0,54 +14
jet2004003 0,55 0,55 -1 0,22 -59 0,60 +10
jet2504001 0,60 0,59 -1 0,25 -59 0,67 +11
jet2504002 0,81 0,78 -4 0,36 -56 0,89 +9
jet2504003 0,74 0,80 +9 0,36 -51 0,93 +26
jet2504004 0,80 0,88 +10 0,39 -51 1,03 +29
mit056201 0,68 0,66 -3 0,29 -57 0,74 +9
mit066101 0,77 0,74 -4 0,33 -57 0,85 +11
mit127101 0,73 0,61 -16 0,27 -63 0,69 -6
jet1306001 0,78 0,71 -8 0,32 -59 0,81 +5
jet1306002 0,79 0,75 -5 0,32 -60 0,81 +3
jet1307001 1,09 1,02 -7 0,46 -58 1,22 +12
mit1461 0,94 0,81 -13 0,38 -60 0,93 -1
mit146101 0,94 0,81 -14 0,38 -60 0,93 -2
mit1462 0,95 0,91 -5 0,42 -56 1,06 +11
mit146201 0,99 0,91 -9 0,42 -58 1,06 +7
mit166101 1,17 0,85 -27 0,40 -66 0,98 -17
mit206101 0,62 0,80 +29 0,36 -42 0,93 +50
mit216101 0,73 0,93 +28 0,44 -40 1,07 +47
mit217101 0,81 0,76 -7 0,32 -60 0,82 +1
mit236201 0,49 0,47 -4 0,19 -61 0,50 +3
mit257101 0,60 0,59 -2 0,24 -60 0,61 +1
mit266201 0,78 0,63 -19 0,28 -64 0,71 +9
mit277101 0,77 0,59 -23 0,28 -64 0,70 +10
mit3005004 0,28 0,46 +65 0,18 -37 0,49 +76
mit3105005 0,56 0,88 +56 0,39 -30 0,84 +84
TAB. 5.3 – qMFB obtenu expérimentalement et calculés par les équations (5.8) et (5.9) et (5.10) dans les conditions expérimentales de
Robidou [132] (E : erreur relative)
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des valeurs absolues des erreurs relatives de 18 % avec un écart type de 21 %). Par contre, cette
moyenne est beaucoup plus élevée lorsque les flux sont obtenus à l’aide de la corrélation (5.8)
établie par Ishigai et al. [59] (la moyenne des valeurs absolues des erreurs relatives est alors de 55
% avec un écart type de 9 %).
Ishigai et al. [59]
Les flux du minimum d’ébullition en film obtenus par Ishigai et al. [59] sont reportés sur la figure
5.2 et les températures de paroi sur la figure 5.3 en fonction de la vitesse V j (m/s). Les vitesses en
sortie de buse varient de 0,65 à 3,5 m/s, les degrés de sous-saturation étudiés sont de 5 à 55 oC, la
distance entre la buse et la plaque de 15 mm et la plaque chauffée mesure 80  12 mm2. A partir




au diamètre hydraulique de la buse dh. En effet, ces auteurs ont réalisé des expériences
uniquement pour un diamètre hydraulique de 11 mm.



























FIG. 5.2 – Flux du minimum d’ébullition en film relevés par Ishigai et al. [59] en fonction de la
vitesse V j (m/s)
  Afin de valider les dépendances de qMFB et de & TMFB  Tl
 
à Vj, nous effectuons des ré-
gressions pour chaque degré de sous-saturation à partir des données d’Ishigai et al. [59]
représentées sur les figures 5.2 et 5.3. Ces régressions qui sont de la forme qMFB  V p1j pour





V p2j pour la figure 5.3 sont représentées sur ces figures et les
valeurs des exposants p1 et p2 ainsi que celles des coefficients de corrélation sont reportées
respectivement dans les tableaux 5.4 et 5.5.
On réalise la moyenne des exposants p1 obtenus par regression pour (tableau (5.4)) et on
obtient la relation (5.12). L’exposant sur V j est voisin de celui donné par notre équation
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FIG. 5.3 – Températures de paroi du minimum d’ébullition en film relevées par Ishigai et al. [59]
en fonction de la vitesse V j (m/s)
∆Tsub Exposant Coefficient







TAB. 5.4 – Exposants et coefficients de corré-
lation obtenus pour les régressions effectuées à
partir des données d’Ishigai et al. [59] reportées











TAB. 5.5 – Exposants et coefficients de corré-
lation obtenus pour les régressions effectuées à
partir des données d’Ishigai et al. [59] reportées








(5.10) qui est de 0,83.
qMFB  V 0 = 76j (5.12)
De même, à partir du tableau 5.5, en ne considérant que les exposants p2 obtenus avec des











est en γ0 = 42tot i.e. V 0 = 83j . Donc, les résultats d’Ishigai et al. [59]




à V 0 = 83j .
  Validation de l’équation (5.7) donnant TMFB :
Les différences entre la température de minimum d’ébullition en film et la température de
saturation (TMFB  Tsat ) obtenues expérimentalement par d’Ishigai et al. [59] et celles cal-
culées à partir de l’équation (5.7) (établie au cours de cette étude) sont comparées dans
le tableau 5.6. D’après ce tableau, (TMFB  Tsat ) est retrouvé par la relation (5.7) avec une
moyenne des valeurs absolues des erreurs relatives de 24,4 % et un écart type de 20,12 %.
  Validation de l’équation (5.5) donnant qMFB :
Enfin, le tableau (5.7) donne les flux du minimum d’ébullition en film obtenus expérimen-
talement et ceux obtenus à l’aide des équations (5.8) établie par Ishigai et al. [59], (5.9)
établie par Ochi et al. [119]) et (5.5) établie dans cette étude dans le cas des conditions ex-
périmentales d’Ishigai et al. [59]. D’après les résultats reportés dans le tableau 5.7, les flux
qMFB relevés expérimentalement par Ishigai et al. [59] sont retrouvés avec une moyenne des
valeurs absolues des erreurs relatives de 26 % et un écart type de 17 % par l’équation (5.5)
et avec une moyenne des valeurs absolues des erreurs relatives de 8,8 % et un écart type de
5,8 % par l’équation (5.8) établie par Ishigai et al. [59]. De plus, ces flux expérimentaux du
minimum d’ébullition en film sont sous-estimés en moyenne de 30 % par l’équation (5.9)
établie par d’Ochi et al. [119] (la moyenne des valeurs absolues des erreurs relatives est de
30 % avec un écart type de 11 %).
Conclusion sur les rØsultats d’Ishigai et al. [59]
Ainsi, les résultats expérimentaux d’Ishigai et al. [59] permettent de valider la dépendance du flux






V 0 = 83j , alors qu’ils ne valident pas la dépendance
de la température de paroi de ce minimum d’ébullition en film (TMFB  Tl) à V 0 = 83j . De plus, les
données de ces auteurs concernant (TMFB  Tl) sont bien corrélées par l’équation (5.7) établie au
cours de cette étude. Finalement, les flux du minimum d’ébullition en film sont retrouvés avec une
erreur acceptable par l’équation (5.5) établie également lors de cette étude, bien que l’équation
(5.8) établie par Ishigai et al. [59] donne de meilleurs résultats (une moyenne des valeurs absolues
des erreurs relatives de 8,8 % et un écart type de 5,8 %). L’équation (5.9) établie par d’Ochi et al.
[119] retrouve les flux expérimentaux d’Ishigai et al. [59] avec une erreur moyenne semblable à
celle obtenue lorsque l’on considère l’équation (5.5).
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∆Tsub Vj 5 TMFB K Tsat 7 (oC) 5 TMFB K Tsat 7 (oC) Erreur
oC (m/s) expérience calculée (5.7) relative (%)
5 0,85 168 80,3 -52
15 0,85 257 162,4 -37
25 0,85 400 244,5 -39
35 0,85 454 326,6 -28
45 0,85 614 408,7 -33
55 0,85 650 490,8 -24
5 1,14 186 104,1 -44
15 1,14 293 211,9 -28
25 1,14 402 319,7 -20
35 1,14 436 427,5 -2
45 1,14 739 535,4 -28
55 1,14 920 643,2 -30
5 1,64 257 142,9 -44
15 1,64 280 292,7 +5
25 1,64 454 442,5 -3
35 1,64 703 592,3 -16
45 1,64 793 742,1 -6
55 1,64 1007 891,9 -11
5 2,17 221 181,8 -18
15 2,17 293 373,6 +28
25 2,17 596 565,4 -5
35 2,75 221 222,8 +1
15 2,75 364 459,0 +26
25 2,75 560 695,1 +24
35 2,75 846 931,2 +10
5 3,22 203 254,3 +25
15 3,21 293 523,5 +79
25 3,21 739 793,2 +7
5 3,64 293 282,5 -4
15 3,64 328 583,1 +78
TAB. 5.6 – Données expérimentales et données calculées à partir de l’équation (5.7) de la tempé-









5 ∆Tsub Vj Flux (MW/m2) Flux E Flux E Flux E
(oC) (m/s) expérience (MW/m2) (5.5) (%) (MW/m2) (5.8) (%) (MW/m2) (5.9) (%)
5 0,85 0,15 0,20 + 36 0,15 - 1 0,09 -41
15 0,85 0,32 0,43 + 33 0,37 + 16 0,21 -36
25 0,85 0,60 0,65 + 8 0,59 - 2 0,32 -46
35 0,85 0,84 0,87 + 3 0,81 - 4 0,44 -48
45 0,85 0,98 1,09 + 11 1,03 + 5 0,56 -43
55 0,85 1,20 1,31 + 9 1,25 + 4 0,67 -44
5 1,14 0,23 0,26 + 14 0,20 - 15 0,13 -45
15 1,14 0,44 0,54 + 24 0,48 + 9 0,29 -33
25 1,14 0,91 0,83 + 9 0,77 - 16 0,46 -49
35 1,14 0,90 1,11 + 23 1,05 + 17 0,63 -30
45 1,14 1,15 1,39 + 21 1,33 + 16 0,80 -31
55 1,14 1,70 1,68 - 1 1,62 - 5 0,96 -43
5 1,64 0,25 0,35 + 42 0,26 + 2 0,18 -27
15 1,64 0,54 0,74 + 37 0,63 + 16 0,42 -22
25 1,64 0,98 1,12 + 14 1,00 + 2 0,66 -32
35 1,64 1,25 1,51 + 20 1,37 + 10 0,90 -28
45 1,64 1,70 1,89 + 11 1,74 + 2 1,14 -33
55 1,64 2,10 2,27 + 8 2,11 + 1 1,39 -34
5 2,17 0,32 0,45 + 40 0,31 - 4 0,24 -26
15 2,17 0,63 0,93 + 48 0,75 + 20 0,54 -14
25 2,17 1,10 1,42 + 29 1,20 + 9 0,85 -22
35 2,17 1,70 1,90 + 12 1,65 + 3 1,16 -32
5 2,75 0,32 0,55 + 74 0,36 + 14 0,29 -8
15 2,75 0,82 1,14 + 39 0,88 + 7 0,67 -18
25 2,75 1,20 1,73 + 44 1,40 + 17 1,05 -12
35 2,75 2,00 2,32 + 16 1,92 - 4 1,43 -28
5 3,22 0,45 0,62 + 38 0,40 + 12 0,33 -26
15 3,21 0,90 1,29 + 44 0,97 + 8 0,77 -15
25 3,21 1,75 1,96 + 12 1,54 - 12 1,20 -31
5 3,64 0,50 0,69 + 38 0,43 - 15 0,37 -26
15 3,64 0,98 1,44 + 46 1,05 + 7 0,85 -13
TAB. 5.7 – qMFB obtenu expérimentalement et calculés par les équations (5.8), (5.9) et (5.10) dans les conditions expérimentales d’Ishigai
et al. [59] (E : erreur relative)
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Ochi et al. [119]
Les flux ainsi que les températures du minimum d’ébullition en film sont reportés en fonction de
la vitesse V j sur les figures 5.4 et 5.5 et en fonction du diamètre hydraulique de la buse sur les
figures 5.6 et 5.7. Ces résultats expérimentaux vont nous permettre de valider les dépendances de
qMFB et TMFB au diamètre hydraulique du jet qui varie entre 5 et 20 mm. La vitesse à l’impact du
jet varie de 2,12 à 7,03 m/s, les degrés sous-saturation couvrent une large plage de température :
5-45 oC, la hauteur du jet entre le jet et la plaque (5  180 mm2) est de 25 mm.




















FIG. 5.4 – Flux du minimum d’ébullition en film relevés par Ochi et al. [119] en fonction de la
vitesse V j (m/s) (dh  20mm)
  Dépendances de qMFB et de & TMFB  Tl
 
à Vj et à dh :
A partir des données représentées sur les figures 5.4, 5.5, 5.6 et 5.7 il est possible d’effectuer
des régressions pour chaque degré de sous-saturation (figure 5.4 ) ou pour chaque diamètre
hydraulique de buse (figure 5.5) ou encore pour chaque vitesse de jet (figures 5.6 et 5.7).
Ces régressions, de la forme qMFB  V p3j pour la figure 5.4, qMFB  d
p4





V p5j pour la figure 5.5 et & TMFB  Tl
 

d p6h pour la figure 5.7, sont représentées
sur ces figures et les valeurs des exposants p3, p4, p5 et p6 ainsi que des coefficients de
corrélation sont reportés dans les tableaux 5.8, 5.9, 5.10, 5.11.
A partir du tableau (5.8), en effectuant la moyenne des exposants p3, on obtient qMFB 
V 0 = 88j , ce qui est proche de l’exposant déterminé par la relation (5.10), établie au cours de
cette étude, de 0,83. Or, à partir du tableau (5.9), on trouve qMFB  d
1
0 = 84
h ce qui est très




Pour TMFB  Tl , on effectue la moyenne des exposants p5 à partir du tableau (5.10) et on ob-
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FIG. 5.5 – Températures de paroi du minimum d’ébullition en film relevées par Ochi et al. [119]
en fonction de la vitesse V j (m/s) (∆Tsub  15oC)


















FIG. 5.6 – Flux du minimum d’ébullition en film relevés par Ochi et al. [119] en fonction du
diamètre hydraulique de la buse dh (mm) (∆Tsub  15oC)
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FIG. 5.7 – Températures du minimum d’ébullition en film relevées par Ochi et al. [119] en fonction
du diamètre hydraulique de la buse dh (mm) (∆Tsub  15oC)
∆Tsub Exposant Coefficient




45 0,90 (2 points) 1
TAB. 5.8 – Exposants et coefficients de corré-
lation obtenus pour les régressions effectuées à
partir des données d’Ochi et al. [119] reportées
sur la figure 5.4 (dh=20 mm). qMFB  Vp3j
Vj Exposant Coefficient




TAB. 5.9 – Exposants et coefficients de corré-
lation obtenus pour les régressions effectuées à
partir des données d’Ochi et al. [119] reportées
sur la figure 5.6 (∆Tsub=15 oC). qMFB  dp4h
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tient qMFB  V 0 = 59j , ce qui est éloigné de l’exposant déterminé par la relation (5.10) de 0,83,
alors que les régressions obtenues uniquement pour dh  5 et 10 mm donnent un exposant








h (pour V j=5,04 m/s)
ce qui est exactement prévu par l’équation (5.10).
dh Exposant Coefficient




TAB. 5.10 – Exposants et coefficients de cor-
rélation obtenus pour les régressions effec-
tuées à partir des données d’Ochi et al. [119]







(m/s) p6 de corrélation
3,08 -0,002 0,011
5,04 -0,43 1 (3 points)
TAB. 5.11 – Exposants et coefficients de
corrélation obtenus pour les régressions ef-
fectuées à partir des données d’Ochi et al.






  Validation de l’équation (5.7) donnant TMFB :
Les différences entre la température de minimum d’ébullition en film et la température de
saturation (TMFB  Tsat ) obtenues expérimentalement par d’Ochi et al. [119] et celles cal-
culées à partir de l’équation (5.7) sont comparées dans le tableau 5.12. D’après ce tableau,
(TMFB  Tsat ) est retrouvé par la relation (5.7) avec une moyenne des valeurs absolues des
erreurs relatives de 52 % et un écart type de 32,3 %.
  Validation de l’équation (5.5) donnant qMFB :
Le tableau (5.13) donne le flux du minimum d’ébullition en film obtenu expérimentalement
et ceux obtenus à l’aide des équations (5.5) établie dans cette étude, (5.8) établie par Ishi-
gai et al. [59] et (5.9) établie par Ochi et al. [119] dans le cas des conditions expérimentales
d’Ochi et al. [119]. D’après les résultats reportés dans ce tableau, les flux qMFB relevés expé-
rimentalement par d’Ochi et al. [119] sont retrouvés avec une moyenne des erreurs relatives
de 99 % et un écart type de 56% par l’équation (5.10) (établie au cours de cette étude) et
avec une moyenne des valeurs absolues des erreurs relatives de 82 % et un écart type de 61
% par l’équation (5.8) établie par Ishigai et al. [59]. Par contre, l’erreur moyenne relative
est seulement de 17 % avec un écart type de 13 % lorsque le flux obtenu expérimentalement
et comparé à l’équation (5.9) qu’Ochi et al. [119] ont établie à partir de leurs données ex-
périmentales. Donc, seule la relation donnée par Ochi et al. [119] permet de retrouver les
résultats expérimentaux obtenus par ces auteurs pour le flux du minimum d’ébullition en
film.
Conclusion sur les rØsultats d’Ochi et al. [119]














h . Par contre, la dépendance de qMFB à dh est
surestimée par l’équation (5.10) (-0,84 au lieu de -0,43). De plus, les flux et les températures de
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Vj ∆Tsub dh 5 TMFB K Tsat 7 (oC) 5 TMFB K Tsat 7 (oC) Erreur
(m/s) oC (mm) expérience calculée (5.7) relative (%)
2,12 15 5 330 514,1 +56
2,12 15 10 290 381,4 +32
2,12 15 20 330 282,0 -15
3,08 15 5 315 707,8 +125
3,08 15 10 425 526,5 +24
3,08 15 20 310 390,6 +26
5,05 15 5 705 1075,9 +53
5,05 15 10 520 802,2 +54
5,05 15 20 380 597,2 +57
7,03 15 20 440 792,2 +80
TAB. 5.12 – Données expérimentales et données calculées à partir de l’équation (5.7) de la tempé-
rature du minimum d’ébullition en film (Ochi et al. [119] )
minimum d’ébullition en film ne sont pas retrouvés par les équations établies au cours de cette
étude (équation (5.5) pour (qMFB) et équation (5.7) pas (TMFB)). La corrélation (5.8) (établie pour
qMFB par Ishigai et al. [59]) ne permet pas, non plus, de retrouver les flux expérimentaux obtenus
par Ochi et al. [119]. Ainsi, seule la relation donnée par Ochi et al. [119] permet de retrouver
ces flux expérimentaux avec une erreur moyenne relative de seulement 17% avec un écart type de
13 % .
Sur la figure 5.8 sont reportés, en fonction des flux relevés expérimentalement, les flux de mini-
mum d’ébullition en film calculés à partir de l’ équation (5.5) (établie au cours de cette étude)
et des corrélations données par Ishigai et al. (5.8) et Ochi et al. (5.9) dans les conditions expé-
rimentales de Robidou [132] et Ishigai et al. [59]. Nous avons choisi de ne pas représenter les
résultats obtenus avec les données d’Ochi et al. [119] car l’équation (5.5) (établie au cours de cette
étude) et la corrélation donnée par Ishigai et al. (5.8) ne prédisent pas ces données. L’équation
(5.5) donne les résultats les plus proches à la fois des résultats expérimentaux de Robidou [132]
et de ceux d’Ishigai et al. [59], alors que la corrélation (5.8) (Ishigai et al.) sous-estime fortement
les flux expérimentaux relevés par Robidou et la correlation (5.9) (Ochi et al.) sous-estime les flux
expérimentaux d’Ishigai et al. [59].
5.5 Conclusion sur la modélisation du minimum d’ébullition en film
Les résultats des comparaisons des équations (5.5) et (5.7), donnant respectivement le flux et la
température de paroi du minimum d’ébullition en film, avec les résultats expérimentaux dispo-
nibles dans la littérature sont reportés dans le tableau 5.14
A partir des validations des équations (5.5) et (5.7) avec les résultats expérimentaux disponibles
dans la littérature, nous pouvons conclure que la relation (5.5) semble prédire de façon adéquate










Vj ∆Tsub dh Flux (MW/m2) Flux E Flux E Flux E
m/s (oC) (mm) expérience (MW/m2) (5.5) (%) (MW/m2) (5.8) (%) (MW/m2) (5.9) (%)
2,12 15 5 0,95 1,27 +34 0,73 -23 1,00 -6
2,12 15 10 0,50 0,95 + 90 0,73 +46 0,57 +13
2,12 15 20 0,28 0,71 +155 0,73 +162 0,32 +14
3,08 15 5 1,20 1,73 +45 0,94 -22 1,41 +17
3,08 15 10 0,86 1,30 +51 0,94 +9 0,79 -8
3,08 15 20 0,41 0,97 +137 0,94 +128 0,45 +9
5,05 15 5 2,05 2,62 +28 1,28 -38 2,14 +5
5,05 15 10 1,50 1,96 + 31 1,28 -15 1,21 -19
5,05 15 20 0,61 1,47 +141 1,28 +109 0,68 -12
7,03 5 20 0,71 0,93 +32 0,64 -9 0,39 -45
7,03 15 20 0,82 1,94 +138 1,57 +92 0,90 +10
2,12 5 20 0,16 0,34 +114 0,30 +87 0,14 +14
2,12 25 20 0,46 1,08 +135 1,17 +153 0,50 +9
2,12 45 20 1,00 1,82 +82 2,03 +103 0,86 -14
3,08 5 20 0,27 0,47 +73 0,38 +42 0,19 -29
3,08 25 20 0,46 1,48 +222 1,49 -224 0,7 +52
3,08 45 20 1,40 2,49 +78 2,60 +86 1,21 -14
5,05 5 20 0,33 0,71 +114 0,52 +58 0,29 -11
5,05 25 20 0,81 2,23 +176 2,03 +151 1,07 +32
TAB. 5.13 – qMFB obtenu expérimentalement et calculés par les équations (5.8), (5.9) et (5.10) dans les conditions expérimentales d’Ochi




FIG. 5.8 – qMFB calculés en fonction qMFB mesurés expérimentalement par Robidou [132].
les résultats expérimentaux sont retrouvés à

20% près. Cependant, l’équation (5.5) donnant
qMFB ne prédit pas les résultats obtenus par Ochi et al. [119]. La relation (5.8) établie par Ishigai
et al. [59] à partir de leurs résultats expérimentaux ne permet pas de retrouver tous les résultats
de la littérature avec autant de précision que l’équation (5.5). Par contre, la relation (5.9) établie
par d’Ochi et al. [119], à partir de leurs données expérimentales, prédit sans trop d’erreur les
résultats expérimentaux disponibles dans la littérature concernant le flux du minimum d’ébullition
en film. Cette relation permet de retrouver les résultats de Robidou [132] avec une erreur moyenne
relative d’environ 18 %, ceux d’Ishigai et al. [59] avec une erreur moyenne relative d’environ 30
% et les résultats de ces auteurs avec une erreur moyenne relative d’environ 17 %. Cependant,
contrairement à l’équation (5.5) établie au cours de cette étude, cette corrélation est empirique et
n’est basée sur aucune justification physique.
Les résultats reportés dans les tableaux 5.2, 5.3, 5.7, 5.6 nous permettent de conclure que l’effet
de la sous-saturation du liquide sur le plateau de flux est correctement pris en compte par les
équations (5.5) (donnant qMFB) et (5.7) (donnant TMFB) puisque les qMFB et TMFB sont retrouvés
pour une large plage de sous-saturation du liquide (5-55 oC) . De plus, les résultats d’Ishigai et al.
[59] et Ochi et al. [119] permettent de valider l’évolution du flux et de la température de paroi du
minimum d’ébullition en film en fonction de la vitesse (exposant 0,84) et en fonction du diamètre
du jet (exposant -0,43).


















M > 2 - 3 (5.13)

























γtot & ρl  ρg
 
(5.16)
qMFB  ρlhlg & 1  0 	 075Ja
 
Ve f f (5.17)
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1 - 4M > 2 - 3 (5.18)
L’équation (5.13) est intéressante car elle relève d’une modélisation physique pour le flux mi-
nimum d’ébullition en film évacué sous un jet impactant. Cette relation vérifiée pour l’eau est
d’autant plus importante qu’elle présente une large gamme de validité :
  gamme de vitesse étendue : 0,54-7,03 m/s




  diamètre du jet variable (d ou dh) : 1,8-20 mm
  possibilité d’étendre cette relation à d’autres fluides que l’eau par la prise en compte de ses
propriétés physiques (ρl , Cpl ...)
La relation (5.7) peut aussi être adimensionnalisée :
TMFB  Tl 
δg
kg










1 - 4M > 2 - 3 (5.19)
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La relation (5.19) relève aussi d’une modélisation physique de la température du minimum d’ébul-
lition en film évacué sous un jet impactant. Elle pourrait être améliorée en utilisant, non pas un
ordre de grandeur de l’épaisseur du film de vapeur δg, mais une équation liant cette épaisseur aux




















(mm) (m/s) (T C) exp. relative type exp. relative type
(MW
U
m2) (%) (%) (oC) (%) (%)
Robidou [132] 1,8 0,54-0,96 5-17 0,28-1,17 15,3 16,7 295-434 18,9 12,1
Ishigai et al. [59] 11 0,85-3,64 5-55 0,15-1,75 26 16,9 168-1007 24,4 20,1






Cette étude donne une interprétation des phénomènes locaux qui pourraient être à l’origine du
plateau de flux en ébullition de transition. Le phénomène de plateau de flux a été observé par
différents auteurs dans le cas d’un jet impactant : Robidou [132] et Miyasaka et al. [100] ont réalisé
des études stationnaires et Hall et al. [43], Ishigai et al. [59] et d’Ochi et al. [119] ont effectué des
études transitoires, en trempe. Le plateau de flux se caractérise par un flux évacué constant en




C pour les résultats expérimentaux de Robidou [132]).
Ainsi, après avoir donné une description du phénomène de plateau de flux et son interprétation
existante, nous concluons que le plateau de flux est probablement dû à un phénomène instation-
naire en paroi où le liquide est chauffé au contact de la paroi avant d’être évacué. Nous supposons
alors que l’hydrodynamique du jet impactant est à l’origine d’instabilités de bulles qui conduisent
au remouillage périodique de la paroi. Ceci est bien cohérent avec le fait que le plateau de flux
n’existe qu’à l’impact du jet, pour un liquide sous-saturé. Deux approches sont alors développées
pour expliquer l’origine de la fragmentation des bulles en paroi : fragmentation des bulles, au-
delà du rayon critique, due aux instabilités de Rayleigh-Taylor qui se développent à l’interface li-
quide/vapeur ou due à la turbulence créée par l’hydrodynamique du jet. Dans ces deux approches,
nous déterminons les grandeurs caractéristiques de ces instabilités (le rayon critique des bulles
Rcrit et leur fréquence d’oscillation τ). Pour déterminer l’équation du plateau de flux, nous avons
considéré, qu’à chaque oscillation de bulle, un volume de liquide pénètre dans la vapeur et entre
en contact avec la paroi. Ce liquide s’étale sur la paroi et s’échauffe par conduction transitoire.
Alors que la température de ce volume liquide devient, en moyenne, proche de la température de
saturation, une partie du liquide en contact direct avec la paroi devient très surchauffée. Lorsque la
température de cette fraction de liquide a atteint la surchauffe nécessaire à la nucléation des bulles
de vapeur, ce liquide s’évapore violemment. Bien que la quantité de vapeur soit faible, elle conduit
à l’expulsion du reste du volume liquide dans l’écoulement. Les équations donnant Rcrit et τ ainsi
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que l’équation du plateau de flux dans les différentes approches sont reportées dans le tableau 3.5.
Les deux approches donnent des résultats similaires. Cependant, comme l’hypothèse sur la taille
moyenne des bulles, formulée dans l’approche supposant une fragmentation turbulente des bulles,





















γtot & ρl  ρg
 
(6.2)
L’équation (6.1) est validée par les résultats expérimentaux disponibles dans la littératures : Miya-
saka et al. [100], Hall et al. [43], Ishigai et al. [59] et d’Ochi et al. [119], sur des gammes de
vitesses (0,46-15,3 m/s), de sous-saturations du liquide (5-85


C), de diamètres du jet (1,8-20
mm) étendues. Par ailleurs, l’hypothèse d’un phénomène résultant de la fragmentation turbulente
des bulles permet de relier avec succès les phénomènes locaux à l’origine du régime de plateau de
flux sous un jet impactant à ceux à l’origine de l’ébullition périodique de micro-bulles dans une
configuration de convection forcée parallèle (Suzuki et al. [158]). Le mécanisme impliquant les
instabilités de Rayleigh-Taylor ne nous permet pas de faire cette analogie.
Des critères pour définir la température et le flux du premier minimum et du minimum d’ébullition
en film sont donnés dans les chapitres 4 et 5 respectivement.
Le premier minimum marque la limitation pour les températures pariétales inférieures du plateau
de flux. Différents comportements sont étudiés suivant la température de paroi TwA pour laquelle
les bulles ont atteint leur rayon critique, la température TwB où le flux évacué correspondant au
plateau de flux est atteint et la droite de limitation du flux due à la conduction (équation (4.9)).
Lorsque la température TwA est atteinte, les poches sont fragmentées et un volume de liquide
touche la paroi à chaque oscillation de bulles. Si la température de la paroi est suffisante pour que
la totalité de ce volume liquide soit en moyenne chauffée jusqu’à Tsat pendant une oscillation, alors
le flux évacué en paroi est le flux de plateau. Par contre, si cette température n’est pas suffisante, le
flux évacué est un flux de conduction dans le liquide (équation (4.9)). Les équations donnant TwB
et la droite de limitation du flux due à la conduction (4.9) n’ont pas pu être validées étant donné
le peu de résultats expérimentaux disponibles dans la littérature. Cependant, le comportement du
premier minimum est bien illustré par les résultats de Robidou [132], Miyasaka et al. [100] et
Ishigai et al. [59].
Le minimum d’ébullition en film est la limitation du plateau de flux pour les températures parié-
tales supérieures. Afin de déterminer l’équation (5.13) donnant le flux du minimum d’ébullition en
film et l’équation (5.19) donnant sa température de paroi, nous nous sommes appuyés sur l’étude
de Kutateladze [82] qui introduit un critère hydrodynamique de stabilité pour définir la transition
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vers l’ébullition en film. Les résultats expérimentaux de Robidou [132] et d’Ishigai et al. [59]
concernant les flux du minimum d’ébullition en film sont bien corrélés par l’équation (5.13). Et
les évolutions du flux et de la température de paroi du minimum d’ébullition en film en fonction de




Nomenclature de la partie I
A longueur caractéristique (équation (6.2))
Ac interface de condensation au sommet de la bulle (m2)
Al surface de conduction/convection à travers le liquide (m2)
Av interface d’évaporation à la base de la bulle (m2)
al diffusivité thermique du liquide (m2/s)
b hauteur de la sous-couche de liquide surchauffée à la paroi (m)
C’ constante
Ck constante de Kolmogorov  1 	 5
C f coefficient de frottement
Cpl chaleur spécifique du liquide (J/kg/K)
Cpw chaleur spécifique de la paroi (J/kg/K
d diamètre de la buse (m)
dh diamètre hydraulique (m)
D j diamètre du jet à l’impact (m)





énergie turbulente (m3  s2
 
El effusivité du liquide (J2  K2  m4  s)
Ew effusivité de la paroi (J2  K2  m4  s)
F force exercée par le jet sur une bulle de vapeur (N/m2)
Fa force caractéristique de l’effet aérodynamique dû au soulèvement
de la vapeur à l’interface liquide/vapeur (N/m2)
Fγ force due à l’accélération totale (N/m2)
f fréquence de résonance du mécanisme d’oscillation des bulles
conduisant au “plateau de flux” (Hz)
G une constante
g accélération gravitationnelle (m/s2)
h hauteur du jet ; distance entre la buse et la plaque (m)
h f ilm coefficient de transfert de chaleur convectif monophasé vapeur (W/m2/K)
hlg chaleur latente de vaporisation (J/kg)
Ja nombre de Jacob (équation (5.15))







k énergie cinétique turbulente (m2  s2)
kRH nombre d’onde associé aux instabilités de Rayleigh-Taylor et Kelvin-Helmholtz
kl conductivité thermique du liquide (W/m/K)
kg conductivité thermique de la vapeur (W/m/K)
kw conductivité thermique de la paroi (W/m/K)
L taille caractéristique des tourbillons turbulents (m)
M > nombre analogue au nombre de Mach (équation (5.14))
p exposant
Plim pression limite conduisant à un critère pour le premier minimum (Pa)
l largeur de la buse (m)
pext pression atmosphérique (Pa)
pl pression du liquide (Pa)
pg pression de la vapeur (Pa)
Q˙vol volume de liquide déplacé par les instabilités convectives (m3  s)
qc puissance de condensation (W)
qcg flux de conduction dans le film de vapeur (W/m2)
qcl flux de convection dans le liquide (W/m2)
qc flux de conduction (W/m2)
qev flux d’évaporation (W/m2)
ql puissance donnée au liquide (W)
qv puissance d’évaporation (W)
qw puissance en paroi(W)
qMFB flux du minimum d’ébullition en film (W/m2)
q f ilm flux de chaleur provenant de la surface pendant l’ébullition en film (W/m2)
qplateau flux de plateau (W/m2)
r coordonnées radiale dans l’écoulement le long de la surface d’impact
R rayon de la bulle (m)
Rcrit rayon maximum admissible pour les bulles de vapeur sous le jet (m)
Re nombre de Reynolds
S Surface (m2)
TwA température de paroi pour laquelle les bulles sont fragmentées (oC)
TwB température de paroi pour laquelle le plateau est atteint (oC)
Tl température du liquide (oC)
TMFB température de surface correspondant au minimum d’ébullition en film (oC)
Ti température intermédiaire du liquide lors du contact liquide/solide (oC)
TiA température de contact correspondant à la température de paroi TA (oC)
TiB température de contact correspondant à la température de paroi TB (oC)
TSN température de nucléation spontanée (oC)
Tsat température de saturation (oC)
Tw température de paroi (oC)
t temps (s)
tliq temps nécessaire pour chauffer le liquide par conduction de Tl àTsat (s)
tµ temps nécessaire pour amener le liquide à la température de saturation (s)
Ul vitesse du liquide parallèle à l’interface vapeur/liquide (m/s)
Ug vitesse de la vapeur parallèle à l’interface vapeur/liquide (m/s)
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ul vitesse du liquide entre deux bulles en paroi(m/s)
ug vitesse de la vapeur (m/s)
u > vitesse de frottement (m/s)
y hauteur de la sous-couche surchauffée en paroi (m)
vl1 vitesse de la partie du liquide qui est vaporisée (figure ??)
vl2 vitesse de la partie du volume liquide qui est entraîné par l’écoulement (m/s)
vl vitesse du liquide dans la micro-région, entre la base de la bulle et la paroi (m/s)
v >g vitesse critique de la vapeur correspondant au critère de Kutateladze [82] (m/s)
Vj vitesse d’impact - vitesse du jet au point d’impact (m/s)
Vn vitesse du jet à la sortie de la buse (m/s)
x coordonnées dans l’écoulement le long de la surface d’impact
dont l’origine est le point d’impact (m)
We nombre de Weber
LETTRES GRECQUES
αl diffusivité thermique du fluide (m2/s)
Cµ constante = 0,09
∆Tsat surchauffe en paroi (Tw  Tsat ) (oC)
∆Tsub sous-saturation (Tsat  Tl) (oC)
∆P Ecart de pression (Pa)
δl hauteur de liquide chauffée par conduction (m)
δg épaisseur du film de vapeur en ébullition en film (m)
ε facteur correctif pour les effets d’évaporation
γ décélération due au jet impactant (équation (3.2))(m/s2)
γtot accélération totale (effet du jet et de pesanteur) (équation (3.3)) (m/s2)
κ constante de Karman = 0,41
λ indice désignant w ou l
λc longueur d’onde des instabilités de Rayleigh-Taylor créent
par l’hydrodynamique du jet (m) (équation (3.4))
λRT longueur d’onde associée aux instabilités de Rayleigh-Taylor et de Kelvin-Helmholtz (m)
νl viscosité cinématique du liquide (m2/s)
ω pulsation des instabilités convectives (rad/s)
ρl masse volumique du liquide (kg/m3)
ρg masse volumique de la vapeur (kg/m3)
σ tension superficielle (Pa/m)







L’objectif principal de cette seconde partie est de modéliser les transferts thermiques en paroi
dans la configuration d’un jet impactant une plaque chaude immobile afin de simuler les études
expérimentales réalisées par Robidou [132] et Ishigai et al. [59].
Pour cela, nous travaillons avec l’outil numérique Neptune 3D local, dont le développement a été
initié à EDF R&D et se poursuit actuellement en collaboration avec le CEA. Ce logiciel poly-
phasique 3D local est plus général et plus robuste que les précédents (ASTRID, MELODIF). Il a
été développé au cours des trois dernières années à partir des expériences acquises au sein d’EDF
et du CEA. Les écoulements polyphasiques sont rencontrés dans de nombreux dispositifs indus-
triels tels que les réacteurs nucléaires. La compréhension du comportement thermohydraulique
de tels dispositifs est importante pour prédire les effets des modifications de certains composants
sur l’efficacité générale et la sûreté des installations. La modélisation numérique est donc un outil
approprié pour la compréhension et la prédiction de tels phénomènes physiques complexes. C’est
pourquoi EDF R&D développe en collaboration avec le CEA la plateforme logicielle NEPTUNE
pour les écoulements polyphasiques dans lequel est intégré le logiciel Neptune 3D local.
Notre cas d’étude est un cas triphasique : un jet d’eau à surface libre dans de l’air avec formation de
vapeur à la surface de la plaque chauffée. Nous souhaitons simuler tous les régimes d’ébullition :
le régime de convection forcée où la phase vapeur n’existe pas, le régime d’ébullition nucléée avec
formation de bulles de vapeur dans le liquide, le régime d’ébullition de transition où les poches
de vapeur grandissent alors que la configuration de l’écoulement tend vers des gouttes de liquide
dans une phase vapeur et enfin le régime d’ébullition en film où les phases liquide et vapeur sont
séparées par une interface. Comme les configurations de l’écoulement varient au cours de notre
étude, nous pouvons difficilement déterminer une phase continue. En effet, en convection forcée
comme en ébullition nucléée, la phase liquide peut être considérée comme continue. Mais en
ébullition de transition, au voisinage du minimum d’ébullition en film, la phase continue devient
la phase vapeur et finalement, en ébullition en film où les phases sont séparées, la phase vapeur et
la phase liquide sont continues.
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En mécanique polyphasique, lorsque les phases sont séparées par de larges interfaces, une voie
d’étude privilégiée consiste à utiliser une approche Eulérienne de type VOF (Volume of Fluid)
pour la modélisation de l’écoulement. On considère alors l’écoulement diphasique local instan-
tanné qui obéit aux équations locales instantannées qui seront données dans le chapitre 8. Cette
méthode de capture d’interface de type VOF permettrait de décrire, dans notre cas d’étude, les
configurations d’écoulement où les phases sont séparées par de grandes interfaces : entre l’air et
l’eau ou la vapeur et l’eau pour le régime d’ébullition en film. Dans cette méthode, l’interface est
repérée de façon eulérienne à partir d’une équation de transport sur la fraction volumique d’une
des phases. Mais cette approche étant trop onéreuse à mettre en œuvre pour les applications in-
dustrielles, on utilise plutôt une approche Eulérienne moyenne qui peut s’obtenir formellement à
partir des équations instantannées de l’approche précédente (chapitre 8). Cette approche permet de
traiter les phases dispersées en faisant intervenir des lois de fermeture, dérivant d’une description
Lagrangienne, adaptée au caractère dispersé de ces phases. Cependant, l’extension de ces lois de
fermeture aux configurations d’écoulement où les phases sont séparées est très ardue et n’a pas
encore été réalisée à l’heure actuelle. Nous pouvons alors envisager une approche mixte où une
approche Eulérienne de type VOF serait couplée à une approche Eulérienne moyenne. Cependant,
lorsque la configuration de l’écoulement évolue d’une configuration où une phase est dispersée à
une configuration où les phases sont séparées, il est difficile de basculer d’une approche Eulérienne
moyenne à une approche de type VOF.
Cette seconde partie du rapport est organisée de la manière suivante : la version utilisée du logiciel
Neptune 3D local est d’abord présentée dans le chapitre 8, puis, dans le chapitre 9, les modifi-
cations nécessaires à la simulation d’un impact de jet sur une plaque chaude sont identifiées et
mises en œuvre. Les choix concernant la méthode de simulation adoptée, les extensions apportées
au logiciel et les maillages utilisés sont présentés et discutés. Le modèle développé dans la pre-
mière partie de cette thèse est aussi implanté dans cet outil numérique afin de parvenir à simuler
les régimes de la courbe d’ébullition : ébullition forcée, ébullition nucléée, ébullition de transition
(dont le plateau de flux). Cette implantation est réalisée en utilisant des variables locales (Rcrit : le
rayon critique des bulles en paroi et τ : leur période d’oscillation). Finalement, nous avons simulé
des études expérimentales réalisées par Robidou [132] et Ishigai et al. [59]. Les résultats numé-




La modØlisation des Øcoulements
polyphasiques mise en uvre dans le
logiciel Neptune 3D local
8.1 Introduction
Neptune 3D local est un logiciel de simulation d’écoulements polyphasiques récent, en phase de
développement très active pendant la durée de notre étude. La version décrite dans ce chapitre est
celle établie début janvier 2001, que l’on peut considérer comme un ’prototype avancé’ .
Neptune 3D local est capable de simuler des écoulements à plusieurs composants ou phases. Ce
logiciel peut traiter un nombre de ’champs’ arbitraire. Ces champs peuvent représenter des com-
posants physiques distincts (gaz, liquide et des particules solides), des phases thermodynamiques
d’un même composant (eau liquide et sa vapeur), des composants physiques distincts dont certains
peuvent être séparés en différents groupes (de l’eau et plusieurs groupes de bulles de diamètres dif-
férents) ou encore différentes formes du même composant physique (un champ de liquide continu,
un champ de liquide dispersé, un champ de vapeur continu et un champ de vapeur dispersé).
Neptune 3D local est basé sur une approche numérique à dominante ’elliptique’, dans le sens où
l’algorithme de résolution fait intervenir une équation elliptique sur la pression. Une approche
3D par les volumes finis non-structurés avec un arrangement colocalisé de toutes les variables
est utilisée (Méchitoua et al. [95]). Le comportement non-linéaire entre la pression, les fractions
volumiques et les énergies et un traitement symétrique de chaque champ sont pris en compte au
cours d’une procédure itérative, pendant un pas de temps. La résolution numérique s’effectue par
pas fractionnaires.
Ainsi, les équations locales instantannées sont présentées sous forme moyennée. Puis les algo-
rithmes couplant les équations de masse, de quantité de mouvement et d’énergie sont donnés.
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8.2 Equations de bilan aux grandeurs moyennes
Les équations aux grandeurs moyennes peuvent s’obtenir à partir des équations locales instanta-
nées monophasiques de la mécanique des milieux continus, qui peuvent s’écrire en chaque point
appartenant strictement à une des phases en présence, à l’aide de l’opérateur de moyenne < . > pon-
déré par la fonction caractéristique de phase χk (Delhaye [31], Drew [34], Kataoka [64], Simonin
et Viollet [153] [154], He et Simonin [152]).
Les équations locales instantanées pour les écoulements polyphasiques présentent une particula-
rité par rapport à celles établies pour les écoulements monophasiques : les différentes fonctions
caractérisant le fluide monophasique sont régulières sur tout le domaine fluide alors que celles
caractérisant les différentes phases présentes dans un écoulement polyphasique sont discontinues.
En effet, pour les écoulements polyphasiques, les phases présentes sont séparées par des surfaces
de discontinuités qualifiées d’interfaces. Ces interfaces sont généralement supposées infiniment
minces et sans masse. Du fait de ces discontinuités, les grandeurs du fluide ne sont pas dérivables
au sens des fonctions. Nous devons nous placer dans l’espace des distributions afin de pouvoir
dériver les fonctions fluides, ce qui nous permettra de traiter les équations de conservation de la
masse, de la quantité de mouvement et de l’énergie.
équations locales instantanées pour chaque phase
Les équations locales instantanées de conservation de la masse (équation (8.1)), de la quantité de
mouvement (équation (8.2)) et de l’énergie (équation (8.5)) sont reportées dans ce paragraphe.
Les forces de tensions superficielles ont été négligées pour l’établissement de ces équations (8.1),
(8.2), (8.5).





ρu j  0 (8.1)
où ρ (kg/m3) est la masse volumique, u j sont les composantes de la vitesse de la phase
(j=1,2,3).








σi j  ρgi (8.2)
où gi est la résultante des forces volumiques d’origine extérieure, σi j est le tenseur des
contraintes. Il peut être développé afin de faire apparaître la pression et le tenseur des
contraintes d’origine visqueuse :
σi j , pδi j  τi j (8.3)
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Dans le cas des fluides newtonien, τi j peut se mettre sous la forme générale :









avec ν la viscosité cinématique de la phase (m2/s)








u jσi j  q j
 

ρu jg j  S (8.5)













avec q un flux de chaleur et S, une source d’énergie extérieure.
Equations locales instantanées au sens des distributions
Le formalisme des distributions (Schwartz [144]), en généralisant la notion de fonction dérivable,
permet d’étendre les résultats locaux à l’ensemble du domaine d’étude et de faire apparaître les
conditions de saut liés aux discontinuités des variables à la traversée des interfaces (Lance [84],
Drew [34], Kataoka [64], Simonin et Viollet [153] [154]).
Distribution caractéristique de phase. La fonction χk, appelée fonction caractéristique de la
phase k, indique la présence de la phase k en un point M et un temps t. Elle vérifie les conditions
suivantes (Schwartz [144]) :
  χk & M 	 t
 

1 si le point M est inclu dans la phase k à l’instant t.




La fonction caractéristique de phase vérifie les relations suivantes (Ishii [60]) :
∂
∂t χk  w j
∂
∂x j
χk  0 (8.7)
∂
∂x j
χk , nk = jδk (8.8)
où w j est la vitesse locale de propagation de l’interface, nk = j est le vecteur unitaire normal à l’in-
terface et dirigé vers l’extérieur du domaine occupé par la phase k. δk est la distribution de Dirac
associée à l’interface de la phase k.
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Avec ces notations, la dérivée de la distribution gχk associée à la variable g, peut se mettre sous la
forme :
∂





gnk = jδk (8.9)
Dérivation des équations des différentes phases. Les équations (8.1), (8.2), (8.5) sont multi-
pliées par la fonction caractéristique de phase χk qui étend leur validité du volume de la phase au
volume de tout l’espace. On obtient alors, en utilisant (8.7) et (8.8) :





ρu jχk  ρ & w j  u j
 
nk = jδk (8.10)
Le terme ρ
&
w j  u j
 
nk = jδk correspond à l’échange interfacial de masse entre les phases et
vérifie la relation locale de saut ∑k ρ & w j  u j
 
nk = jδk  0.








σi jχk  ρgiχk 
ρui & w j  u j
 









nk = jδk correspond à l’échange interfacial de quantité de mou-





nk = jδk  
fs = iδs  , où fs = i est la composante de la force de tension de surface par unité d’aire interfa-
ciale et δs est la distribution de Dirac associée à l’interface entre les deux phases.








χk & u jσi j  q j
 





w j  u j
 







ρEk & w j  u j
 

uiσi j  q j
 
nk = jδk correspond à l’échange interfacial d’énergie to-
tale et vérifie la relation locale de saut
&
ρEk & w j  u j
 

uiσi j  q j
 
nk = jδk ,  fs = iδs  w j.
Définition de l’opérateur moyenne. La formulation des grandeurs moyennes est liée à la défi-
nition d’un opérateur de moyenne W(X qui doit vérifier un certain nombre de propriétés indis-
pensables pour la mise en équation du problème et connues sous le nom d’axiomes de Reynolds :
  La linéarité :  λF

H  =λ  F 

 H  où F et H sont des variables et λ une constante.
  L’idempotence :  F  H Y

 F Y H 
 
Z([ commute avec les opérateurs différentiels écrits au sens des distributions.
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En mécanique diphasique, nous devons prendre en compte l’ensemble des relations de saut aux
interfaces. L’opérateur de moyenne statistique utilisé comporte donc la notion de moyenne sta-
tistique phasique (Ishii [60]). Cette moyenne est alors exprimée en fonction de χk, la fonction
caractéristique de phase :
 Xχk   αkxk (8.13)
αk est appelé le taux de présence de la phase k, avec




αk  1 (8.15)
La simplicité de la relation précédente est due au fait que l’on considère que l’épaisseur de l’inter-
face est quasi-nulle. Par souci de simplification d’écriture des équations, une moyenne pondérée
par la masse volumique (moyenne de Favre) peut être utilisée (avec l’écart correspondant X
0
par
rapport à la moyenne) :
Xk 
 ρXχk 




Chaque grandeur phasique Xk peut être décomposée en une grandeur moyenne et fluctuante :
Xkχk  αkXk  χkX 0k (8.17)
avec la relation suivante :
 X 0kχk   0 (8.18)
équations locales moyennées pour chaque phase
\ Bilan de masse
Dans cette étude, nous travaillons avec des masses volumiques variables en espace et en temps. Ce
qui implique que lorsque nous moyennons les équations de masse, de quantité de mouvement et
d’énergie, nous devrions écrire ρk. Mais, par soucis de lisibilité, nous noterons cette grandeur ρk
En appliquant l’opérateur de moyenne à l’équation (8.10), on obtient l’équation de conservation





αkρkuk = j  Γk (8.19)
123
CHAPITRE 8
avec Γk qui représente la densité volumique de transferts de masse à l’interface :
Γk   ρ & w j  u j
 
 nk = jδk (8.20)
En considérant que l’interface est sans masse, nous obtenons :
∑
k
Γk  0 (8.21)
\ Bilan de quantité de mouvement
De la même façon, on obtient l’équation de bilan de quantité de mouvement en appliquant l’opé-
rateur de moyenne à l’équation (8.11).
∂
∂t αkρkuk = i 
∂
∂x j
αkρkuk = juk = i  αkρkgi 
∂
∂x j &
αkσk = i j  σ
T






  σTk = i j , ρku 0k = iu 0k = j (kg/s2m) est le tenseur des contraintes turbulentes de la phase k.
  Ik = i   & ρkuk = i & w j  uk = j
 

σk = i j
 
nk = jδk  avec Ik = i, la densité volumique des apports de quan-
tité de mouvement à la phase k résultant des échanges aux interfaces.
L’équation de bilan de quantité de mouvement à l’interface donne, en tenant compte de la force de
tension de surface :
∑
k
Ik = i   fs = iδs  (8.23)
où fs = i est la composante de la force de tension de surface par unité d’aire interfaciale. On reconnaît
dans l’expression de Ik = i deux contributions :
  l’échange interfacial de quantité de mouvement causé par le transfert de masse à travers
l’interface,
  l’action des contraintes (pression + contraintes visqueuses) sur l’interface.
On réécrit pour un écoulement diphasique l’équation (8.23) selon l’équation (8.24) avec I
0k = i, la
densité volumique des apports de quantité de mouvement à la phase k résultant des échanges aux
interfaces après soustraction de la contribution de la pression moyenne ( uσ2 = i et uσ1 = i étant les
vitesses au voisinage de l’interface) :




α2  uσ1 = iΓ1  uσ2 = iΓ2   fs = iδs  (8.24)
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Dans le logiciel Neptune 3D local, la force de tension de surface est négligée et on suppose que
p2  p1  p. De plus, si on considère que les vitesses au voisinage de l’interface (uσ2 = i, uσ1 = i) sont
égales à la vitesse de l’interface (Uσ) et que alors la condition de saut à l’interface s’écrit :
∑
k
I 0k = i  0 (8.25)
L’équation bilan de quantité de mouvement peut s’écrire sous une forme non-conservative équiva-
lente en utilisant l’équation de bilan de masse moyennée (8.19). La première contribution de Ik = i
est écrite en négligeant sur l’interface l’écart de vitesse par rapport à la vitesse moyenne Uσ :
 ρkuk = i & w j  uk = j
 
nk = jδk   Uσ = iΓk (8.26)
On traite maintenant l’action des contraintes sur l’interface :  σk = i jnk = jδk  . On néglige les effets
de viscosité moléculaire à l’interface et on décompose ensuite la pression pk en sa moyenne pk et
sa fluctuation p
0k dans la seconde contribution de Ik = i (équation (8.27)).






























Bilan de quantitØ de mouvement sous forme non-conservative du logiciel
L’équation utilisée dans le logiciel Neptune 3D local est une équation sous forme non conservative
écrite de façon à faire apparaître des termes en divergence, bien adaptés à la méthode de discréti-
sation en volumes finis. Pour un modèle à une pression et en supposant que la vitesse moyenne de
l’interface (Uσ) est assimilée à la vitesse moyenne phasique uk = i, l’équation (8.28) devient :
αkρk
∂
∂t uk = i 
∂
∂x j &
















αkτk = i j  αkσ
T
k = i j
 

I 0k  αkρkSk = i
(8.29)
Le terme Sk représente un terme source de quantité de mouvement exprimé par unité de masse de
la phase k.
En pratique, l’équation de conservation de la quantité de mouvement exploitée dans le logiciel est
divisée par la fraction volumique αk. Ceci permet de traiter plus facilement les phases résiduelles
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en évitant d’avoir les membres de droite et de gauche de l’équation de bilan nuls lorsque la fraction
volumique tend vers 0. L’équation bilan s’écrit alors pour une phase donnée :
ρk
∂

























αkτk = i j  αkσ
T









Le traitement statistique des équations locales instantanées a permis d’écrire les équations en gran-
deurs moyennes en faisant toutefois apparaître des termes inconnus qui restent à modéliser :
  les corrélations de la forme σTk = i j ] ρku 0k = iu 0k = j (ou tension de Reynolds) apparaissent lors
du passage à la moyenne de l’équation instantanée de quantité de mouvement et sont liées
à la nature non-linéaire du terme convectif de cette même équation. Ils correspondent à un
terme de transport par la partie fluctuante de la vitesse u
0k = j .
  Les termes Γk et I 0k = i, caractéristiques des écoulements polyphasiques, correspondent respec-
tivement aux apports de masse et de quantité de mouvement dus aux échanges interfaciaux
entre les phases.
Des équations de fermeture sont utilisées pour fermer les équations locales moyennées données
dans ce paragraphe :
  Tenseur de Reynolds.
Le tenseur de Reynolds σTk = i j ^ ρku 0k = iu 0k = j est modélisé de la façon suivante pour les modèle
de turbulence de type k

ε, Tchen ou q22  q12.


















avec µtk et q
2
k sont respectivement la viscosité turbulente (kg/s/m) et l’énergie cinétique tur-




Dans la version utilisée du logiciel, le terme I
0k est modélisé comme étant la source d’un
terme de traînée et d’un terme de masse ajoutée. En effet, dans cette version, on considère
qu’il existe une phase ’continue’ (la phase 1) et des phases dispersées (k  2) pour tout
ce qui concerne les lois de fermeture. Cela signifie que les termes d’échange de quantité de
mouvement de type traînée ou masse ajoutée se font uniquement entre la phase 1 et les autres
phases. Il n’y a pas alors d’échange entre les phases k lorsque la valeur de k est supérieure à
1. Par conséquent, une distinction entre la phase 1 et les autres phases est effectuée lors de la
description de la modélisation de I
0k. Cependant, par la suite, nous verrons le terme de traînée
introduit au cours de cette thèse entre les phases k lorsque la valeur de k est supérieure à 1.
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L La force de traînée
C’est la force due au glissement d’une phase k (k  2) par rapport à la phase 1. Cette
force comprend la force de traînée de forme et celle de frottement. le coefficient de









où FD1k est le coefficient de traînée entre les phases 1 et k, dk est le diamètre de la phase
dispersée et vrC 1 = k
D
est la vitesse relative moyenne définie par la relation (8.34). Cd est
un coefficient traduisant la traînée. Le modèle que nous utilisons est celui établi par
















44 Rep  1000
(8.33)




ν1 ). Cette modélisation présente l’avan-
tage d’être adaptée à des Reynolds particulaires importants. Par contre, à cause de son
origine adaptée aux particules, elle est parfois inadaptée pour reproduire le coefficient
de traînée des bulles.
vrC 1 = k
D






où vdC k = p
D
= j est la vitesse de dérive (Simonin et Bel Fdhila [151]). Cette vitesse de dé-
rive est liée à la modélisation de la turbulence donc elle n’existe pas en écoulement
laminaire.
Afin d’être conforme à l’équation de bilan de quantité de mouvement ( équation (8.30))
le terme interfacial de quantité de mouvement lié à la traînée pour la phase 1 est la
somme de la contribution de chacune des phases :
ρ1
∂u1 = i
∂t  (a(a(  (a(a(  ∑p b 2





Pour une phase dispersée (k

2), le terme de traînée s’écrit simplement :
ρk
∂uk = i
∂t  (a(a(  (a(a(  α1ρkF
D








L La force de masse ajoutée
Cette force exprime la réaction du fluide sur le volume occupé par la bulle. En effet, la
bulle communique, en se déplaçant, une accélération au fluide environnant par l’inter-
médiaire de l’interface. Nous utilisons la solution analytique développée par Voinov
[169] et Auton et al [3] pour un écoulement potentiel, non uniforme et instationnaire.
Le terme de masse ajoutée est constitué d’une composante due à l’écoulement moyen,
dite ’laminaire’ et une composante dite ’turbulente’ lorsque la turbulence de la phase
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est représentée par le modèle de Tchen. L’expression de la masse ajoutée dite tur-
bulente n’est pas reportée dans ce rapport mais elle est décrite dans les travaux de
Simonin et Bel Fdhila [151].
Expression gØnØrale de la masse ajoutØe due à l’Øcoulement moyen
Pour une phase k donnée (k  2), la forme générale de la contribution due à l’écou-
lement moyen au transfert de quantité de mouvement interfacial avec la phase 1 est
écrite sous la forme dans l’équation (8.29) :
αkρk
∂uk = i
∂t  (a(a(  (a(a(  αkα1C1 = k 
∂uRC 1 = k
D
= i
∂t  uk = j





où C1 = k est le coefficient de masse ajoutée égal à 0,5 pour le cas d’une sphère. uRC 1 = k
D
= i
désigne la vitesse relative entre les deux phases définie par l’équation (8.38).
uRC 1 = k
D
= i  uk = i  u1 = i (8.38)
Expression adaptØe au logiciel de la masse ajoutØe due à l’Øcoulement moyen
Dans la version utilisée, la phase continue est distinguée des autres phases et le terme
d’échange est divisé par la fraction volumique de la phase. Les expressions deviennent
alors :
  phase 1 :
 ∑
p b 2
αpC1 = p 
∂uRC 1 = p
D
= i
∂t  up = j








α1C1 = k 
∂uRC 1 = k
D
= i
∂t  uk = j






Comme précédemment, on obtient l’équation de bilan d’énergie en appliquant l’opérateur de





αkρkuk = jEk 
∂
∂x j &





αkρkuk = jg j  pik = E
(8.41)
avec qTk = j  ρkEku 0k = i  σk = i ju 0k = j et pik = E est la densité volumique des apports d’énergie totale à la
phase k résultant des échanges aux interfaces :
pik = E   & ρkEk & w j  uk = j
 

σk = i juk = i  qk = j
 
nk = jδk  (8.42)
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Or la troisième équation de conservation utilisée dans le logiciel n’est pas l’équation sur l’énergie
mais celle sur l’enthalpie totale (Hk).
Hk  hk 
1
2







où hk et ek sont respectivement l’enthalpie et l’énergie interne de la phase k.





αkρkuk = jHk c
∂
∂x j &
αkqk = j  αkρkHku 0k = j  αkρkτk = i ju 0k = j  αkuk = iτk = i j
 

αkρkuk = jg j 
∂
∂t αk pk  pik =H
(8.44)
avec :
pik =H   &2& ρkHk  pk
 
&
wi  uk = i
 

σk = i juk = j  qk = i
 
nk = iδk  (8.45)
Ce transfert interfacial d’enthalpie totale se modélise également selon Morel [111] :





∂t  I 0k = juσk = j  W
t
σk (8.46)
Le terme hσ = k représente l’enthalpie moyenne de la phase k au voisinage de l’interface. Le terme
qσk désigne la densité de flux de chaleur entre la phase k et l’interface au travers de l’aire inter-
faciale ai. Le terme W tσk correspond à la puissance des contraintes fluctuantes aux interfaces dans
leur mouvement fluctuant. Ce terme est généralement négligé (Morel [111]), et cette hypothèse
est faite dans le logiciel.
Bilan d’enthalpie totale sous forme non-conservative du logiciel





∂x j & αkρkHku 0k = j  αkρkτk = i ju 0k = j  de l’équation (8.44) :













avec qtk = j la densité de flux de chaleur turbulente.
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  qk et q
t
k :
Les vecteurs densité de flux de chaleur qk et q
t
k sont écrits dans le logiciel sous la forme
d’une loi en gradient de type Fourier :









où kk et ktk sont respectivement la conductivité moléculaire et la conductivité turbulente de
la phase k (W/m/K).
  Πk et Π 0k :
On définit aussi les termes suivant :
Π 0k  qσkai (8.50)
et
Πk  Π 0k  ΓkHσk (8.51)
où Hσk désigne l’enthalpie totale de la phase k sur l’interface.














αk  kk  ktk 
∂T k
∂x j  




αkuk = iτk = i j
 

αkρkuk = jg j  I 0k = juk = j

Γk  hσ = k  uk = juσk = j 
u2k
2 
Hσk   W tσk  αkSk
(8.52)
Le terme Sk utilisé dans le logiciel est un terme source d’enthalpie exprimé par unité de volume
de la phase k.
Les six derniers termes du membre de droite de l’équation bilan (8.52) ne sont pas codés dans la
version que l’on utilise du logiciel Neptune 3D local. En effet, ces termes sont supposés négli-
geables pour les écoulements généralement traités (Quémérais et al. [126]).













αk  kk  ktk 
∂T k
∂x j  
Π 0k  ΓkHσk (8.53)
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Le premier terme correspond à l’expression de la condition de saut à l’interface (Ishii [60]) et le
second terme est négligé dans la version actuelle du logiciel.





















αk  kk  ktk 
∂T k
∂x j  
Π 0k  Γk Hσk  Hk 
(8.55)
L’équation mise en œuvre dans le logiciel est aussi divisée par la fraction volumique de la phase
afin de pouvoir traiter les phases résiduelles : les membres de gauche et de droite de l’équation
























αk  kk  ktk 
∂T k








Hσk  Hk 
(8.56)
8.2.1 Résolution des équations
La description de la méthode numérique de résolution des équations sort du cadre de ce travail.
Nous n’en donnons ici qu’un bref apreçu et nous renvoyons aux travaux de Quémérais et al. [126],
Méchitoua et al. [94] et Méchitoua et al. [93]. Le logiciel résout les équations vues au paragraphe
précédent sur des maillages non-structurés. Pour un pas de temps donné, la résolution des équa-
tions comporte deux étapes. Dans un premier temps, la résolution couplée en fraction volumique,
en quantité de mouvement, en enthalpie totale et en pression est effectuée. Ensuite, les résolutions
complémentaires concernant les modèles de turbulence et les scalaires passifs sont exécutées si
ces grandeurs sont prises en compte. Le système d’équations défini dans le paragraphe précédent
(8.2) est résolu en trois principales étapes, pendant un pas de temps :
  Une prédiction des vitesses à partir des équations de bilan de quantité de mouvement
  Le couplage entre les fractions volumiques, la pression et l’énergie à travers les équations




  La résolution éventuelle de variables ’secondaires’ comme celles de la turbulence et de l’aire
interfaciale
8.3 Modélisation du transfert de masse et d’enthalpie
Dans le cas du modèle eau/vapeur du logiciel Neptune 3D local, une loi de fermeture donne l’ex-
pression du terme Π
0k de l’équation (8.56). En effet, il est supposé que l’enthalpie totale de la phase
k au voisinage de l’interface est égale à l’enthalpie totale moyenne de cette phase. Donc le terme

Hσk  Hk  est négligé et la connaissance de l’expression de Γk n’est plus nécessaire pour résoudre
l’équation (8.56), par contre elle reste nécessaire pour résoudre l’équation de conservation de la
masse (équation (8.19)).
8.3.1 Modélisation de Π ek
Pour la phase k, l’équation (8.56) se réduit à :
αkρk
∂Hk
∂t  (a(a(  Π 0k
(8.57)
où Π
0k est donné par une relation de fermeture. Cette loi est de la forme :
Π 0k  A  Tk  Tsat  (8.58)
avec A une constante dépendant de la phase considérée.
  Phase continue : liquide
La fermeture de l’équation (8.58) nécessite le calcul d’un coefficient d’échange h12 à partir












où D est le diamètre des bulles (m), νl la viscosité cinématique (m2/s) et kl la conductivité
thermique du liquide (W/m/K).
Dans ce logiciel, le nombre de Nusselt est donné par la corrélation (8.61). Cette corrélation,








6Re1 - 2Pr1 - 3 (8.61)
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Π 01  h12  Tl  Tsat  (8.63)
  Phase dispersée : vapeur
L’interface liquide/vapeur est supposée être exactement à la température de saturation. De
plus, les échanges entre les deux phases sont supposés très rapides : la valeur de Π
0k est
déterminée de telle sorte que la température de la bulle soit toujours maintenue à saturation.
Le temps de retour à la température de saturation est fixé à ∆tτ
3
, avec ∆t le pas de temps
numérique et τ
0




La relation de fermeture pour Π





∆t  Tg  Tsat 
(8.64)
8.3.2 Modélisation de Γk
Dans le cas du modèle eau/vapeur, le transfert de masse entre les phases peut se faire par échanges
à coeur et par ébullition nucléée si les conditions aux parois sont réunies (critère de démarrage de
l’ébullition décrit dans le paragraphe 8.4)
  Transfert de masse lié aux échanges à coeur
Dans le cas du modèle eau/vapeur, le terme source de masse lié aux échanges à coeur est
écrit sous la forme (équation (8.65))
∂αkρk
∂t  (a(a(  Γk (8.65)
Dans cette modélisation Γk est déduit de Π 0k. En effet, à partir des équations (8.21) et (8.54)
établies dans le paragraphe 8.4 et en assimilant l’enthalpie moyenne phasique (Hk) à l’en-
thalpie au voisinage de l’interface Hσk, nous obtenons :
Γ1 , Γ2 
Π
01  Π 02
H2  H1
(8.66)
Hk étant l’enthalpie de la phase k à la température Tk (k=1,2). Ce terme source intervient
dans la résolution en fraction volumique.
  Transfert de masse lors de l’ébullition nucléée
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Pour un modèle eau/vapeur, le terme source de matière pour la phase k associé à l’ébullition
en paroi, Γk = E s’écrit sous la forme :
∂αkρk
∂t  (a(a(  Γk = E (8.67)
Ce terme source est déterminé pour chaque cellule adjacente à la paroi du domaine à partir
du flux d’ébullition ϕE (équation (9.10)) décrit dans le paragraphe 8.4.
8.4 Modélisation des transferts de flux de chaleur en paroi
Le modèle d’ébullition implanté dans la version utilisée du logiciel Neptune 3D local était par
défaut celui établi pour le logiciel ASTRID. Il avait pour objectif de gérer le démarrage et l’ex-
tinction de l’ébullition en paroi et il n’était valide qu’en convection forcée liquide et en ébullition
nucléée.
8.4.1 Modèle de nucléation
Ce modèle de nucléation a été développé par Hsu [54]
rcmax est le rayon maximum des cavités activables en paroi. Il est évalué arbitrairement à rcmax 
10
1
4m. Deux températures critiques notées ∆Tcrit1 and ∆Tcrit2 (équations (8.68)) sont définies ci-
dessous : f















Le démarrage et l’extinction de l’ébullition suivent alors le schéma suivant :
  Une cavité non active peut le devenir si :











  Une cavité active peut devenir non-active si :
Tw  Tsat  ∆Tcrit1 (8.72)
Ce modèle présente une dissymétrie entre le démarrage et l’extinction de l’ébullition. Il permet de
retrouver le phénomène d’hystérésis observé expérimentalement. Ce modèle prend aussi bien en
compte l’ébullition saturée que l’ébullition sous-saturée.
8.4.2 Modèle du flux échangé en paroi
Ce modèle est basé sur le modèle de Podowski et al. (Podowski et al. [125], Podowski et al. [124]
et Podowski [123]). Il est applicable au début du régime d’ébullition nucléée.
Une fois que l’on a déterminé si une bulle peut naître dans une cavité de la paroi de rayon donné,
les flux échangés à cet endroit sont évalués.
Il est supposé que le flux total Φ est composé de trois contributions distinctes :
Φ

ΦC  ΦQ  ΦE (8.73)
Ces trois contributions sont décrites en détail ci-dessous
  Un Flux monophasique liquide, noté ΦC tel que :
ΦC  AChl & Tw  Tδl
 
(8.74)
où AC désigne l’aire de la paroi non influencée par les bulles et Tδl (K) est la température
du fluide au point δ situé dans le liquide (centre de la cellule en regard de la paroi). h l
&
W  m2  K
 
est le coefficient d’échange par convection dans le liquide. Il est calculé diffé-
remment suivant que le premier point en regard de la paroi est situé dans la sous-couche
visqueuse ou dans la zone logarithmique.
L Si y J  y J0






la vitesse de frotte-
ment) et y J0 la distance adimensionnelle caractéristique de la frontière entre la sous-
couche visqueuse et la zone logarithmique (y J0 
2
κ avec κ la constante de Karman).
Alors le premier noeud est dans la sous-couche visqueuse et les effets moléculaires







où kl (W/m/K) est la conductivité thermique et y (m) la distance entre le premier point
de calcul et son projeté orthogonal sur la plaque.
L Si y J  y J0










avec Prl le nombre de Prandtl et σt (kg  m  s2) la contrainte de frottement turbulent.
ΦC est le flux de transfert de chaleur convectif entre la paroi et la phase liquide dans la
première maille.
  Un flux de Quenching, noté ΦQ tel que :




où ΦQ est un flux de remouillage de la paroi. Ce flux est échangé avec le liquide sous-
saturé lorsque le bulle se détache et que le liquide vient remouiller la paroi. Il s’agit donc
d’un flux de conduction instationnaire transmis dans le liquide pendant le temps d’attente
entre 2 bulles (tQ). AQ est l’aire influencée par les bulles normalisée par l’aire totale. AQ
tient compte du nombre de site actifs n (équation (8.81)). tQ (s) (équation (8.85)) est le
temps d’attente entre deux bulles et f (Hz) (équation (8.84)) est la fréquence d’émission des
bulles. Tδl est la température du liquide au-dessus des bulles, liquide qui remouille la paroi.
Cette température du liquide est prise dans la première maille au-dessus de la paroi.
  Un flux d’évaporation, noté ΦE est tel que :
ΦE  fVbρghlgn (8.78)
avec Vb (m3) le volume d’une bulle au détachement, n (nombre de site/m2) la densité des
cavités activées (équation (8.81)) et hlg (J/kg) la chaleur latente. ΦE est le flux nécessaire à
la formation de vapeur. Ce flux de chaleur est calculé en considérant le débit surfacique de
vapeur créée à partir du nombre de sites actifs, de la fréquence des bulles et de leur volume
(fVbn) et la chaleur latente associée permettant de passer du liquide à la vapeur.
Les trois contributions du flux ΦC1, ΦQ et ΦE sont représentées sur le schéma 8.1.
Le flux de conduction liquide et le flux de quenching (ΦC, ΦQ) sont échangés entre la paroi et la
phase liquide. Ils constituent donc un terme source pour l’enthalpie totale de la phase liquide. Le
flux de chaleur d’évaporation ΦE provient de la paroi et est fourni à la phase vapeur (il conduit à
la création de vapeur). ΦE permet de calculer quel débit massique de vapeur est créé en surface.
Si la température du liquide est Tsat , cette quantité de vapeur formée est conservée dans l’écou-
lement, par contre si le liquide est sous-saturé, la vapeur condense dans l’écoulement et le flux
d’évaporation sert à chauffer le liquide.






Flux Monophasique Flux de Quenching
fluide
paroi 
Modelisation des Flux en paroi
FIG. 8.1 – Les différentes contributions du flux de chaleur échangé en paroi.
Relations de fermeture
r Le diamètre des bulles au détachement, noté (Dm) est donné par la corrélation d’Ünal [116].
Cette équation a été établie pour des sous-saturations du liquide supérieures à 3 oC et a été
étendue par Borée et al. [13] aux liquides saturés.






avec les notations suivantes : f
gih a
jts






















si Ulb  U0
1 si Ulb  U0
avec U0  0 ( 61m  s et Ulb la norme de la vitesse liquide dans la première maille au-dessus
de la plaque.
La corrélation du diamètre au détachement donnée par Unal est valide dans un écoulement
sous-saturé en ébullition nucléée ( équation (8.79)).
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r La densité des cavités actives notée n, est donnée par l’équation (8.81). Cette équation a été







1 P 8 (8.81)
r L’aire influencée par les bulles (AQ) est obtenue par la relation (8.82) :



















Le temps de croissance d’une bulle est négligé devant le temps d’attente entre deux bulles (






8.4.3 Extensions du modèle
On remarque que lorsque Tδl va tendre vers Tsat , b va tendre vers 0 et le diamètre des bulles









avec Φ (W/m2) le flux total et Ulb (m/s) la vitesse moyenne du liquide dans la première maille
au-dessus de la paroi chauffée.
On applique alors les relations suivantes :
  Si St  Stlim, on conserve la relation précédente pour b et la corrélation d’Unal n’est pas
modifiée.









ρl   Stlim  ρlCplUlb
(8.87)




La description mathématique de la phase continue et des phases dispersées d’un écoulement poly-
phasique est donnée par un système d’équations aux dérivées partielles pour les valeurs moyennes
des variables du problème. Le passage à la moyenne des équations instantannées pose un problème
fondamental pour la suite de la résolution. En effet, il entraîne l’apparition de termes tels que les
termes interfaciaux de transfert aux interfaces entre la phase continue et les phases dispersées,
notamment (Π
0k et Γk), qui doivent alors être modélisés. De plus, afin de modéliser les transferts
thermiques en paroi, un modèle de paroi prenant en compte les grandeurs locales du problème
est implanté dans le Neptune 3D local (paragraphe 8.4). Dans la version utilisée du logiciel, ce
modèle n’est valable qu’en convection forcée et en ébullition nucléée.
Les modifications nécessaires à la simulation de jets impactants avec ébullition en paroi, à l’aide
de la version décrite dans ce chapitre du logiciel Neptune 3D local, sont présentées et mises en





Identication et mise en uvre des
modications apportØes au logiciel
Neptune 3D local
9.1 Introduction
Ce chapitre résume la démarche suivie afin d’arriver à simuler à l’aide du logiciel Neptune 3D
local les transferts thermiques lors d’impacts de jets sous-saturés sur une plaque chaude. Nous
cherchons à retrouver les courbes d’ébullition expérimentales obtenues par Robidou [132] en sta-
tionnaire et celles obtenues par Ishigai et al. [59] en trempe.
9.2 Démarche suivie pour aboutir à la qualification du logiciel sur
nos cas d’études et introduction d’un modélisation adaptée à la
simulation de jets
Nous avons considéré les points suivants pour adapter le logiciel Neptune 3D local au traitement
de jets d’eau sous-saturés impactant une plaque chaude. Les points a et b concernent le choix
général de la méthode de simulation alors que les points c à g concernent les extensions apportées
au logiciel. Finalement, le point g concernant les maillages n’est présenté qu’en dernier car son
traitement nécessite la prise en compte des résultats obtenus avec l’ensemble des modèles au
préalablement retenus.
a) Le logiciel Neptune 3D local étant un prototype, nous devons estimer s’il est adapté à la
simulation de jets impactants.
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b) Nous devons déterminer la façon la plus appropriée pour traiter le cas d’un jet liquide à
surface libre dans de l’air et où des bulles de vapeur naissent en paroi. En effet, ce calcul tri-
phasique pouvait être abordé par une approche Euler sur chaque phase ou par une approche
Euler sur les phases liquide et air couplée à une méthode ’Volume of Fluid’ pour caractériser
l’interface liquide/vapeur.
c) Une fois ce choix effectué, le modèle établi dans l’étude phénoménologique (partie I) doit
être implanté dans le logiciel. Cette nouvelle modélisation des transferts de chaleur en paroi
est décrite dans le paragraphe 9.3.3.
d) D’après Gentile [40] la conduction dans la plaque joue un rôle important dans les transferts
de chaleur entre la surface chaude et l’écoulement. S. Mimouni a donc implanté dans le
logiciel Neptune 3D local un modèle de conduction dans la plaque permettant de coupler la
thermique dans cette plaque avec les échanges de chaleur entre sa surface et l’écoulement.
e) Nous avons également cherché à modifier la modélisation des transferts de masse et d’en-
thalpie afin de prendre en compte des liquides très sous-saturés, de la vapeur surchauffée et
des écoulements à phases séparées, ceci en vue de pouvoir traiter le régime d’ébullition en
film.
f) Une équation d’aire interfaciale a aussi été implantée afin de coupler le diamètre des bulles
au détachement (Dm) au diamètre des bulles dans l’écoulement. Le diamètre des bulles dans
l’écoulement intervient ensuite dans le calcul de la force de traînée entre la phase liquide et
vapeur ainsi que dans le calcul du terme de transfert de masse Γk (paragraphe 8.3).
g) En nous basant sur des résultats de simulations obtenus avec l’ensemble des modèles rete-
nus, nous avons effectué un choix concernant la taille des mailles des maillages utilisés.
9.3 Mise en œuvre de la démarche et présentation des modèles im-
plantés dans Neptune 3D local
9.3.1 Etudes préliminaires
Nous devons estimer si la version décrite dans le chapitre 8 du logiciel prototype Neptune 3D local
est adaptée à la simulation d’un jet impactant avec transferts thermiques entre la paroi chaude et le
liquide ou si nous devons plutôt travailler avec le logiciel validé Code_Saturne qui ne traite que les
écoulements monophasiques. Précisons que Neptune 3D local est issu de Code_Saturne et qu’il
en utilise les principe de discrétisation. Pour répondre à cette interrogation plusieurs études ont été
réalisées :
Etudes monophasiques d’impact de jet avec turbulence
Les jets impactants que nous voulons traiter pouvant être turbulents (tableau 3.3 page 37) nous
avons étudié la turbulence simulée à l’impact d’un jet. Seul, le modèle k

ε est implanté dans le
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logiciel prototype Neptune 3D local. Nous avons donc étudié la turbulence d’un jet immergé à
l’aide du logiciel Code_Saturne .
Quatre simulations d’impact de jet immergé ont été réalisées avec des modèles de turbulence
différents à l’aide du logiciel monophasique Code_Saturne développé également par EDF R&D.




ε avec la correction de Yap, R i j-ε et
Ri j-ε avec écho de paroi. Ces modèles de turbulence sont décrits en annexe F. Le maillage utilisé
est un maillage 2D, plan. Les champs de vitesses, d’énergie turbulente et de viscosité turbulente
ont été comparés. L’étude a plus spécialement porté sur la composante verticale de la vitesse et
l’énergie turbulente le long de l’axe vertical du jet, sur la vitesse horizontale et l’énergie turbulente
dans l’écoulement le long d’un axe vertical, parallèle à l’axe du jet et sur la viscosité turbulente et
l’énergie turbulente le long de la paroi. On a retrouvé quantitativement les différences attendues
entre les énergies turbulentes calculées avec les différents modèles, à savoir : l’énergie turbulente
calculée avec le modèle k

ε avec la correction de Yap, près de l’impact, est plus faible que celle
obtenue avec un modèle k

ε classique qui la surestime. De même, près de la paroi, l’ajout du
terme d’écho de paroi dans le modèle Ri j-ε permet de dissocier les tensions de Reynolds R22 et
R33 (cf. annexe F). Il a été observé que la vitesse verticale le long de l’axe du jet ne dépend pas
du modèle de turbulence choisi alors que le profil de vitesse horizontale sur la plaque en dépend.
Par manque de temps et de données expérimentales nous n’avons pas comparé les résultats des
simulations à des données issues de la littérature. Cependant, la prise en compte de la turbulence
lors d’un impact de jet sur une plaque semble difficile avec la version utilisée du logiciel Neptune
3D local. En effet, même en monophasique, le modèle k

ε surestime la turbulence au niveau
de l’impact et le modèle Ri j-ε ne différencie pas les tensions de Reynolds R22 et R33 au niveau
de l’écoulement sur la plaque. L’utilisation des modèles k

ε avec la correction de Yap et R i j-ε
avec écho de paroi permet de résoudre ces imperfections mais ces deux modèles sont basés sur
des corrélations empiriques. Des 4 modèles étudiés avec le logiciel Code_Saturne, le modèle R i j-ε
avec écho de paroi semble le modèle le mieux adapté à la simulation d’un impact de jet. Dans la
partie I, deux approches nous permettent d’expliquer le phénomène de plateau de flux. L’une d’elle
basée sur la fragmentation turbulente des bulles s’appuie sur les grandeurs turbulentes du liquide.
Les erreurs qui pourraient découler de la simulation des grandeurs turbulentes se répercuteraient
sur le calcul du flux de plateau. De plus, notre premier objectif est la simulation des expériences





58  103 . Nous avons donc choisi de ne pas implanter le modèle Ri j-ε avec écho de paroi
dans le logiciel Neptune 3D local et de traiter en laminaire la phase liquide. Par contre, nous avons
introduit dans ce logiciel le modèle développé dans l’approche du plateau de flux considérant les
instabilités de Rayleigh-Taylor (paragraphe 9.3.3).
Etudes diphasiques
Ces études ont été réalisées pour déterminer la façon la plus appropriée de traiter le cas d’un jet
liquide à surface libre dans de l’air et où des bulles de vapeur naissent en paroi. Nous avons donc





Approche Euler/Euler ou Euler/VOF :
La méthode ’Volume Of Fluid Without Reconstitution (VOF-WR)’ pour simuler des écou-
lements diphasiques est une méthode de capture d’interfaces où l’interface n’est pas explici-
tement reconstituée (Boucker et al. [14], Benkenida [6]). Une équation de transport pour la
fraction volumique d’une des phases est résolue. Cette équation est couplée aux équations
de Navier Stokes pour un écoulement incompressible à travers deux grandeurs : la masse
volumique et la viscosité. Ces grandeurs sont en fait des valeurs moyennes des grandeurs de
chaque fluide pondérées par leur fraction volumique. Cela conduit à un modèle local mais
filtré qui peut être appelé ’modèle à un fluide’. En évitant l’étape de reconstitution de l’inter-
face, cela permet une implantation simple sur un schéma non-structuré. La précision de cette
méthode est liée à l’utilisation d’un schéma compressif qui limite la diffusion numérique au
travers de l’interface.
Nous avons comparé les résultats de la simulation d’un jet immergé impactant sur une
plaque obtenus avec le logiciel Code_Saturne monophasique couplé à une méthode VOF-
WR et ceux obtenus à l’aide du logiciel Neptune 3D local : la phase dite ’continue’ est l’air
et la phase dite ’dispersée’ est le liquide (diamètre des gouttes de 10 µm). Les champs de
vitesses, les vitesses verticales et les pressions le long de l’axe vertical du jet sont comparés.
Les deux profils de vitesses vérifient la relation hydrodynamique V j 
.
V 2n  2gh où V j est
la vitesse du jet à l’impact, Vn la vitesse du jet en sortie de buse et h la hauteur du jet. De
même les deux pressions à l’impact vérifient la relation Pimpact  Pa  12 ρlV 2j avec Pa la pres-
sion atmosphérique. Les pressions le long de la paroi sont aussi observées et les résultats
donnés par les deux logiciels sont similaires. Enfin, les vitesses horizontales et les fractions
volumiques sont comparées dans l’écoulement le long d’un axe vertical parallèle à l’axe du
jet. Dans la zone d’écoulement parallèle, la vitesse de l’écoulement estimée analytiquement
par Vader [164] en convection forcée est retrouvée par les deux simulations mais le résultat
obtenu avec le logiciel Neptune 3D local est le plus proche de cette estimation analytique.
Cette étude a fait l’objet d’une publication lors du Congrès ’Trends in Numerical Physical
Modeling for Industrial Multiphase flows’ (Seiler et al. [147]).
A partir des résultats de cette étude diphasique, nous concluons que nous pouvons aussi
bien conduire une étude triphasique utilisant le logiciel Neptune 3D local avec trois phases
distinctes ou en utilisant le logiciel Neptune 3D local avec seulement deux phases distinctes
couplé avec une méthode VOF-WR. Finalement, nous avons opté pour l’utilisation du logi-
ciel Neptune 3D local avec une méthode Euler sur chaque phase. Ce choix nous permet une
plus grande clarté dans le traitement des transferts de masse et enthalpie entre phases. De
plus, pour réaliser l’étude d’un jet liquide dans de l’air avec ébullition en paroi, il semblait
plus judicieux de considérer le liquide comme la phase continue. C’est pourquoi nous avons
inversé les phases et réalisé des tests de sensibilité à la taille des bulles.
|
Inversion des phases
Nous avons effectué la même simulation que celle décrite précédemment en considérant
cette fois le liquide comme phase continue et l’air en tant que phase dispersée (diamètre
des bulles de 10 µm, 120 µm, 1 mm). Cette étude montre que nous pouvons inverser les
phases sans que les résultats soient beaucoup influencés, et cela essentiellement dans le cas
où les diamètres des bulles et des gouttes sont choisis tels que la contribution à la force
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de traînée dans les deux simulations reste la même. L’étude de sensibilité au diamètre des
bulles montre que le diamètre des bulles n’influence que très peu la vitesse verticale et la
pression le long de l’axe vertical du jet mais aussi la fraction volumique de liquide et la
vitesse horizontale le long d’un axe vertical parallèle à l’axe du jet.
Dans la suite de notre étude nous considérons donc un calcul triphasique où le liquide est la phase
continue, l’air et la vapeur étant les phases dispersées.
9.3.2 Modélisation de la conduction dans la paroi
Comme cela est représenté sur la figure 1.1, différents mécanismes d’ébullition apparaissent au
niveau d’une surface refroidie par un jet à surface libre. Ainsi, un régime de convection forcée
liquide peut être établi sous le jet alors qu’en dehors du jet un régime d’ébullition nucléée est
observable. Les ordres de grandeur des transferts thermiques entre la paroi et le fluide dans ces
deux régions sont très différents : les transferts thermiques sont très importants en ébullition nu-
cléée et beaucoup moins en convection forcée. Les transferts thermiques sont donc très différents
selon la position sur la plaque. Ainsi, de forts gradients de température apparaissent dans la plaque
ce qui conduit à un important transfert de chaleur par conduction. La prise en compte de cette
conduction par un couplage fluide/solide devrait stabiliser la simulation numérique. Cette obser-
vation est confirmée par les études de Gentile et al. [40] et Buyevich et al. [19] qui ont montré
que la conduction de la chaleur dans une paroi joue un rôle important dans la détermination du
régime d’ébullition observé en surface. Ainsi, Gentile at al. [40] ont réalisé une étude analytique
des instabilités induites à la transition ébullition nucléée/ébullition en film. Ils ont montré que la
bifurcation du système d’un état stable à un état instable est liée à l’influence de la conduction
longitudinale dans la paroi. Ils concluent sur le rôle régulateur que peut exercer la conduction
dans la paroi sur l’ébullition en surface. De même, Buyevich et al. [19] ont développé une théorie
permettant de prédire les conditions entraînant la transition d’un régime d’ébullition stable à un
régime d’ébullition instable. Leur analyse du régime d’ébullition instable est basée sur un modèle
de transfert conjugué de chaleur entre une plaque d’épaisseur finie et la couche limite qui se déve-
loppe sur cette plaque. A partir de ces différentes analyses, nous avons estimé qu’il était nécessaire
de modéliser la conduction dans la paroi afin de coupler les transferts thermiques dans la plaque
avec ceux qui ont lieu entre la surface et l’écoulement.
Ce couplage fluide/solide a été réalisé par S. Mimouni directement dans le logiciel Neptune 3D
local au niveau des conditions limites en paroi. A chaque itération en temps, l’équation de la
chaleur bidimensionnelle est résolue dans la plaque. L’algorithme de couplage fluide/solide est le
suivant :
L Le module de thermique résolvant l’équation de la chaleur fournit, pour le solide, un champ
de température en chaque point du maillage de la plaque à partir de la température du fluide
(Tδl) et du flux total extrait (Φ) dans la première maille en surface de la plaque située à la
verticale du point du maillage dans la plaque considérée.
L Le logiciel Neptune 3D local fluide résout les équations de masse, quantité de mouvement
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et d’énergie pour chaque phase, à chaque pas de temps en prenant la température de paroi
déterminée par le module thermique comme condition à la limite.
Le pas de temps dans le logiciel Neptune 3D local est constant en espace et variable en temps afin
qu’il puisse s’adapter au passage de transitoires rapides. Le pas de temps pour le module thermique
est pris beaucoup plus petit que celui du fluide (en général ∆tsolide  10
1
7 s et ∆t f luide  10
1
5 s).
La prise en compte de la conduction thermique dans la paroi, nous permet de simuler de façon
plus réaliste chaque régime de la courbe d’ébullition.
9.3.3 Nouvelle modélisation des transferts de flux de chaleur en paroi
Le modèle de transferts thermiques en paroi doit non seulement contrôler le démarrage et l’extinc-
tion de l’ébullition mais il doit également être capable de prendre en compte les différents régimes
d’ébullition : la convection forcée, l’ébullition nucléée, l’ébullition de transition et l’ébullition en
film. Ce dernier point est difficile à réaliser car les phénomènes d’ébullition locaux sont très diffé-
rents suivant le régime d’ébullition considéré (annexe A). Ce modèle doit aussi être valable sous
un jet impactant où les phénomènes locaux sont différents d’un cas d’ébullition en vase traité par
le modèle décrit dans le paragraphe 8.4.
L’élaboration de ce modèle s’appuie sur la connaissance des mécanismes physiques conduisant
aux différents régimes d’ébullition (annexe A), sur le modèle donné au paragraphe 8.4 et sur
l’étude phénoménologique du régime de plateau de flux réalisée dans la partie I. Le modèle de
nucléation établi par Hsu [54] reste inchangé (paragraphe 8.4.1). Par contre, nous supposons dé-
sormais que le flux total Φ est composé de quatre contributions distinctes :
Φ

ΦC1  ΦQ  ΦE  ΦC2 (9.1)
Les modèles utilisés pour les différentes contributions sont détaillés ci-après, en insistant sur les
différences et les apports relatifs aux modèles du paragraphe 8.4 :
  Un Flux monophasique liquide, noté ΦC1 tel que :
ΦC1  αlhl & Tw  Tδl
 
(9.2)
ΦC1 est le flux de transfert de chaleur convectif entre la paroi et la phase liquide. Le flux mo-
nophasique liquide n’est plus pondéré par AC (l’aire de paroi non-influencée par les bulles)
mais par αl la fraction volumique du liquide. En effet ce flux n’est échangé qu’entre la paroi
et la fraction volumique du liquide se trouvant dans la maille. Tδl (K) désigne la température
du fluide au point δ situé dans le liquide et hl &W  m2  K
 
est le coefficient d’échange par
convection dans le liquide. hl &W  m2  K
 







où kl (W/m/K) est la conductivité thermique et δth (m) est l’épaisseur de la sous-couche
thermique sur la plaque. L’équation 9.3 n’est valable que si δth est inférieur à la taille des
mailles en paroi. Or, comme nous le verrons dans le chapitre 10, la taille des mailles en paroi
est de l’ordre du millimètre alors que δth  10µm. L’épaisseur de la sous-couche thermique
est estimée à partir de l’étude bibliographique reportée dans l’annexe A où sont répertoriés
les différentes corrélations donnant le nombre Nusselt en convection forcée. Le nombre de
Nusselt est égal au rapport de l’épaisseur totale du film de liquide sur la plaque (dh  2) sur
l’épaisseur de la sous-couche thermique où les transferts par conduction ont lieu. On en
déduit que l’épaisseur de la sous-couche thermique est donnée en convection forcée liquide
par l’équation (9.4) :




dh est le diamètre hydraulique du jet et Nu le nombre de Nusselt.
Cependant, l’apparition de bulles de vapeur en paroi perturbe l’épaisseur de la sous-couche
thermique. Malheureusement, d’après notre analyse bibliographique aucune équation sur
l’évolution de cette sous-couche thermique avec l’apparition du régime d’ébullition n’a été
établie. Nous avons donc fait le choix d’implanter un modèle sommaire. Nous avons postulé
que l’épaisseur de cette sous-couche thermique ne variait pas tant que le diamètre des bulles
en paroi (Dm donné par l’équation (9.14)) était inférieur à une hauteur caractéristique notée
ecar . L’épaisseur de la sous-couche thermique est alors égale à sa valeur en convection forcée
(δth = Nu). Puis, lorsque le diamètre des bulles est compris entre ecar et Dm l’épaisseur de
la sous-couche thermique augmente linéairement de δth = Nu à δth = Fin. L’équation (9.5) nous
donne δth = Fin :






Nous avons choisi de considérer l’épaisseur de la sous-couche thermique perturbée (δth = Fin)
égale au minimum entre le diamètre des bulles et l’épaisseur du liquide sur la plaque divisée
par une constante C >  1 dont nous étudierons l’influence dans le chapitre 10. Cette hypo-
thèse n’est valable qu’en jet plan. Nous avons pris arbitrairement ecar égal à Dcrit  K avec
K une constante empirique (K=3), Dcrit étant le diamètre de fragmentation évalué dans la
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δth  δth = f in si Dm  Dcrit
(9.6)
  Un Flux monophasique vapeur, noté ΦC2 tel que :
ΦC2  αghg & Tw  Tδg
 
(9.7)
avec Tδg (K) la température de la vapeur au point δ et hg &W  m2  K
 
le coefficient d’échange
par convection dans la vapeur. Ce coefficient est calculé pour un écoulement laminaire, ce
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où kg (W/m/K) est la conductivité thermique dans la vapeur et y (m) la distance entre le
premier point de calcul et son projeté orthogonal sur la plaque.
ΦC2 est le flux de transfert de chaleur convectif entre la paroi et la phase vapeur. Ce flux
n’existait pas dans le modèle donné au paragraphe 8.4. Il est pondéré par la fraction volu-
mique de vapeur αg. En effet, il n’est échangé qu’entre la paroi et la fraction volumique de
vapeur se trouvant dans la maille. Il est en pratique toujours très faible comparé aux autres
composantes du flux.
  Un flux de Quenching, noté ΦQ tel que :




Ce flux est échangé avec le liquide sous-saturé lorsque la bulle se détache et que le liquide
vient remouiller la paroi. Il s’agit donc d’un flux de conduction instationnaire transmis dans
le liquide pendant le temps d’attente entre 2 bulles (tQ). Ce flux a été calculé dans la première
partie (I) en considérant le liquide comme un milieu semi-infini. Il est donné par l’équation
(4.9). AQ est l’aire influencée par les bulles normalisée par l’aire totale (équation (9.20)).
ΦQ est pondéré par la fraction volumique de liquide dans la première maille car ce flux
n’existerait pas s’il n’y avait pas de liquide pouvant remouiller la paroi. Le temps d’attente
entre deux bulles est tQ (s) (équation (9.26)) et f (Hz) (équation (9.25)) est la fréquence des
bulles. Cette fréquence a été modifiée pour prendre en compte l’effet du jet identifié dans la
partie I. Tl est la température du liquide dans l’écoulement.
  Un flux d’évaporation, noté ΦE est tel que :
ΦE  fVbρghlgn (9.10)
avec Vb (m3) le volume d’une bulle en paroi, n (nombre de site/m2) la densité des cavités
activées. L’équation donnant n a été modifiée pour prendre en compte les différents régimes
d’ébullition (équation (9.17)) et hlg (J/kg) la chaleur latente. ΦE est le flux nécessaire à la
formation de vapeur. Ce flux de chaleur provient de la paroi et est fourni à la phase vapeur
(il conduit à la création de vapeur). ΦE permet de calculer quel débit massique de vapeur
est créé en surface. Si la température du liquide est Tsat , cette quantité de vapeur formée
est conservée dans l’écoulement, par contre si le liquide est sous-saturé, la vapeur condense
dans l’écoulement et le flux d’évaporation sert à chauffer le liquide.
Relations de fermeture du nouveau modèle de transfert de chaleur
Les relations de fermeture pour ce modèle devant permettre la simulation des régimes d’ébullition
sont dérivées des précédentes relations de fermeture données au paragraphe 8.4.
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r Le diamètre des bulles au détachement en ébullition nucléée, noté (Dm) est donné par la
corrélation d’Unal [116]. Cette équation a été établie pour des sous-saturations du liquide
supérieures à 3 oC et a été étendue par Borée et al. [13] aux liquides saturés.
































si Ulb  U0
1 si Ulb  U0
avec U0  0 ( 61m  s et Ulb la norme de la vitesse liquide dans la première maille.
La corrélation du diamètre au détachement donnée par Unal est uniquement valable en ébul-
lition nucléée ( équation (9.11)). Afin d’adapter ce diamètre à l’étude des transferts de cha-
leur pour tous les régimes d’ébullition, ce diamètre est maintenant limité par un diamètre de
fragmentation noté Dcrit établi à partir de l’analyse sur les instabilités de Rayleigh -Taylor à
l’interface liquide/vapeur (partie I équation (3.5)). Les diamètres d’Unal et de fragmentation
doivent être du même ordre de grandeur pour la température pariétale TwA, c’est pourquoi
nous avons choisi de considérer k1=1 dans l’équation (3.5) (page 27). Dcrit est alors donné
par l’équation (9.13).











avec γ l’accélération due au jet.
Finalement, le diamètre des bulles en paroi est donné par l’équation (9.14) :
Dm  min & Dunal 	 Dcrit
 
(9.14)
Ainsi, comme cela a été supposé dans la partie I et sera montré dans le chapitre 10, le
diamètre, qui est donné par Dunal pour des faibles températures de paroi, augmente avec
Tw. Puis pour des températures de paroi plus importantes Dunal devient supérieur à Dcrit et le
diamètre des bulles (Dm) est limité par Dcrit . Cette limitation caractérise le régime de plateau
de flux.
Nous avons eu des difficultés à implanter γ dans le logiciel. En effet, notre première idée








avec Vl la composante verticale (parallèle à l’axe du jet) de la vitesse du liquide prise dans
la première maille en regard de la paroi et dh le diamètre hydraulique du jet. Ainsi nous
avions une modélisation de γ semblable à celle donnée dans la partie I par l’équation (3.2)
(page 25) et en plus cela nous permettait de tenir compte directement de la décroissance de
γ avec l’augmentation de la distance à l’impact du jet le long de la plaque. En effet, lorsque
l’on s’éloigne de l’impact du jet le long de la plaque, la composante verticale de la vitesse
liquide s’annule (Vader [164]). Malheureusement, l’apparition de vapeur en surface perturbe
la vitesse du liquide et l’équation (9.15) ne permet pas de retrouver les ordres de grandeurs





avec V j 
.
V 2n  2gh (dans le cas de jet d’eau descendant ; i.e. la vitesse liquide
et l’accélération de pesanteur orientées dans le même sens) avec Vn la vitesse en sortie de
buse (m/s) et h la distance entre la buse et la plaque. Nous nous sommes appuyés sur l’étude
de Vader [164] pour tenir compte de la décroissance de γ avec la distance dans l’écoulement
(annexe A). Vader [164] a étudié l’impact d’un jet en convection forcée. Il définit différentes
régions d’écoulement le long de la surface d’impact : la région de stagnation ( xdh  0 	 5,
avec x la distance dans l’écoulement à partir du point d’impact), la région d’accélération
(0
	




3). Nous avons donc considéré que
la composante de la vitesse perpendiculaire à la plaque était quasi-constante dans la zone de
stagnation puis décroissait linéairement dans la zone d’accélération et enfin était nulle dans
















5  xdh  3




r La densité des cavités actives notée n, est donnée par l’équation (9.17). Cette équation a été














n est limité par un nombre maximum, noté nmax. Ce nombre correspond à une surface entiè-
rement recouverte de bulles. Pour plus de cohérence avec la physique, cette relation devrait
faire intervenir l’état de surface de la paroi. n=nmax doit correspondre à AQ=1. En effet, le
nmax correspond à une surface complètement recouverte par des bulles de diamètre égal au
diamètre en paroi Dm, tous les sites actifs sont alors occupés au même instant. Nous négli-
geons alors le fait que les bulles ne naissent pas toutes au même moment dans les différents
sites actifs, et donc qu’une bulle peut se détacher alors que, sur un site actif voisin, une autre







avec C une constante strictement supérieure à 1. A partir des résultats expérimentaux de
Robidou [132], nous estimons C à 4. L’équation (9.18) donnant le nombre maximum de site
actif par unité de surface a été établie en supposant que la surface est seulement en contact






r L’aire influencée par les bulles (AQ) est alors donnée par la relation (9.20) :





avec C=4. En effet, comme AQ est l’aire influencée par les bulles normalisée par l’aire totale,
cette grandeur ne peut pas être supérieure à 1 lorsque n vaut nmax.





r Pour estimer la fréquence d’une bulle sous un jet, nous considérons cette fréquence en ébul-
lition saturée en vase. Celle-ci est estimée en supposant que les forces de traînée et de
















avec Cd le coefficient de traînée, D (m) le diamètre de la bulle, Vr (m/s) la vitesse relative
ascensionnelle. On considère que, dans un liquide saturé, la bulle s’élève d’une distance
d’un diamètre de bulle au détachement pendant le temps d’émission moyen d’une bulle. On












Pour Cd  1, nous remarquons que l’on retrouve l’équation donnée par le précédent modèle
pour l’ébullition nucléée (paragraphe 8.4). De plus, en introduisant l’équation (9.13) dans













Si nous négligeons ρg devant ρl et que nous remplaçons l’accélération de pesanteur par
l’accélération totale estimée dans le cas d’un jet impactant (γtot ), nous nous apercevons que
l’équation (9.24) est semblable à l’équation (3.10) établie dans la partie I, qui donne la
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fréquence des oscillations dans l’approche prenant en compte les instabilités de Rayleigh-
Taylor (k2 est alors égale à * 3pi2 ). Nous supposons que cette équation établie en vase est
encore valable sous un jet impactant. En effet, en faisant cette hypothèse, nous négligeons
les effets dus au déplacement de la bulle le long de la plaque. Or, à l’impact du jet, ces
effets peuvent être négligés par rapport à la force de capillarité qui retient les bulles en paroi
car la vitesse du liquide parallèle à la plaque est faible (Vader [164]). Lorsqu’on s’éloigne
de l’impact, la vitesse du liquide parallèle à la plaque augmente (Vader [164]) et l’effet de
déplacement des bulles peut être négligé pour deux autres raisons. La première est que, si le
liquide est sous-saturé, les bulles se détachant condensent dans l’écoulement et la deuxième
revient à considérer que, si les bulles glissent le long de la paroi, leur site de nucléation est
alors recouvert par une autre bulle qui a elle-même été entraînée. Le glissement des bulles
le long de la paroi dans l’écoulement ne change donc pas la fréquence de détachement des
bulles. Finalement, l’équation (9.25) donnant la fréquence d’émission des bulles est valable
à la fois sous l’impact du jet et dans l’écoulement, mais est aussi valable aussi bien en
ébullition nucléée lorsque le diamètre des bulles est donné par Dunal que pour le plateau de
flux lorsque le diamètre est donné par Dcrit . Par contre en ébullition nucléée, cette équation














avec Dm donné par l’équation (9.14).






Les extensions du modèle restent inchangées par rapport au modèle donné dans le paragraphe 8.4.
  Si St  Stlim, on conserve la relation précédente pour b et la corrélation d’Unal n’est pas
modifiée.









ρl   Stlim  ρlCplUlb
(9.27)
Avec Stlim  0 	 0065.
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Conclusion sur le nouveau modèle de transfert de chaleur en paroi
Le modèle composé des quatre contributions distinctes (ΦC1, ΦC2 ΦQ et ΦE ) permet de modéliser
les différents régimes d’ébullition dans la configuration d’un jet impactant sur une plaque chauffée.
  Le régime de convection forcée liquide obtenu pour de faibles températures de paroi est
modélisé par ΦC1 (équation (9.2)). Le flux conduit à l’échauffement du liquide, aucune
fraction volumique de vapeur ne se crée.
  le régime d’ébullition nucléée est modélisé par une combinaison de ΦE et ΦC1 (équations
(9.10) et (9.2)). ΦE augmente avec la température de paroi car le nombre de sites actifs
augmente alors que ΦC1 décroît avec l’apparition de vapeur en paroi.
  le régime d’ébullition de transition avant le plateau de flux est modélisé par une combinaison
de ΦE et ΦC1 (équations (9.10) et (9.2)). ΦC1 décroît car l’épaisseur de la sous-couche
thermique augmente (δth).
  le régime d’ébullition de transition pendant le plateau de flux est modélisé par une combi-
naison de ΦE et ΦQ (équations (9.10) et (9.9)).
  le régime d’ébullition en film est modélisé par ΦC2 (équation (9.7)) qui est le seul flux non
nul lorsque la fraction volumique de vapeur dans la maille atteint 1.
Ces différentes contributions au flux total sont ensuite intégrées aux équations d’enthalpie par
l’intermédiaire des termes sources dont la résolution conduit au calcul des températures des diffé-
rentes phases. ΦC1 et ΦQ sont des flux dirigés vers la phase liquide et seul ΦC2 est dirigé vers la
phase vapeur. ΦC1 et ΦQ permettent de déterminer une enthalpie liquide qui servira de condition
limite en paroi dans l’équation d’enthalpie sur la phase liquide. De même ΦC2 permet de détermi-
ner une enthalpie vapeur qui servira de condition limite en paroi dans l’équation d’enthalpie sur
la phase vapeur. Ce terme source en paroi pour l’enthalpie vapeur n’existait pas dans la version
précédente du modèle et il a conduit à une élévation importante de la température vapeur comme
nous allons le voir dans le paragraphe suivant. ΦE permet de calculer le flux de masse de vapeur
injecté dans la première maille. Ces quatre composantes du flux sont des flux moyennés en espace
(i.e. sur une maille) et dans le temps d’où la possibilité d’avoir dans une même maille et pour la
même itération des composantes de ces quatre flux non négligeables.
9.3.4 Modélisation des transferts de masse et d’enthalpie
Le nouveau modèle de transfert de chaleur en paroi ayant été implanté dans le logiciel Neptune
3D local, l’enthalpie de la vapeur et donc sa température augmentait de façon importante finissant
par égaliser la température de la paroi (même si cette température montait jusqu’à 1000oC). Ce
problème soulignait le fait que les transferts d’enthalpie aux interfaces étaient mal pris en compte.
De plus les états métastables (c’est à dire les états où la température de la vapeur est inférieure à sa
température de saturation ou bien lorsque la température du liquide est supérieure à sa température
de saturation) n’étaient pas traités.
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Utilisation des tables CATHARE
Jusqu’à présent les tables thermodynamiques utilisées par le logiciel Neptune 3D local étaient
les tables THETIS. L’utilisation de ces tables est adéquate pour une approche homogène. Cepen-
dant, ces tables ne permettent pas de traiter les états métastables et sont donc mal adaptées à une
approche bifluide voire trifluide comme nous l’envisageons. Désormais, nous utilisons les tables
thermodynamiques du code CATHARE du type polynomial. Ces tables donnent les propriétés
physiques de l’eau et de la vapeur en fonction de leur pression locale. Elles permettent également
de prendre en compte les états métastables.
Nouvelle modélisation des transferts de masse et d’enthalpie au coeur de l’écoulement
D’après le paragraphe 8.3 décrivant l’ancienne modélisation des transferts de masse et d’enthalpie,
ces transferts s’effectuaient aux enthalpies locales des phases en présence qui pouvaient être très
éloignées de leur enthalpie de saturation. Pour un liquide très sous-saturé en présence d’une vapeur
très surchauffée, cette ancienne modélisation ne tenait pas compte du flux de chaleur nécessaire
pour chauffer le liquide sous-saturé jusqu’à la température de saturation, ni de celui nécessaire
pour chauffer la vapeur de la température de saturation à sa température locale. La chaleur latente
(définie comme la différence entre l’enthalpie de saturation de la vapeur et celle du liquide) né-
cessaire au changement de phase était assimilée à la différence des enthalpies locales des deux
phases.
Nous rappelons dans l’équation (9.28) les termes de transfert de masse et d’enthalpie dans le bilan
d’enthalpie écrit sous forme non conservative (équation (8.56)).
αkρk
∂Hk
∂t  (a(a(  (a(a(  Π 0k  Γk Hσk  Hk  (9.28)
k est l’indice de la phase et Hσk l’enthalpie de la phase k sur l’interface. Pour une bulle de vapeur
(indice de phase k=g) immergée dans du liquide (indice de phase k=l), nous considérons que
l’enthalpie sur l’interface de chaque phase est la même et qu’elle est égale à l’enthalpie du liquide
à la température de saturation (équation (9.29)). En effet, qu’il y ait condensation ou évaporation
au niveau de l’interface nous estimons que c’est du liquide à la température de saturation qui
traverse l’interface.
Hσl  Hσg  H l  Tsat  (9.29)
Nous notons alors :
Π >k  Π 0k  Γk & H l  Tsat   Hk  Tk 
 
(9.30)





0k  0 (9.31)
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Nous conservons la même relation de fermeture pour Π
01 que celle décrite dans le paragraphe 8.3.
Π
01 est reporté dans l’équation (9.32) avec h12 le coefficient d’échange donné par l’équation (8.62)
(page 133).
Π 0l  h12  Tl  Tsat  (9.32)
La modélisation de Π >g s’appuie aussi sur la relation de fermeture donnée dans le paragraphe
8.3. L’interface liquide/vapeur est supposée être exactement à la température de saturation. La
modélisation de Π >g est donnée par l’équation (9.33).
Π >g  Π 0g  Γg & Hl  Tsat   Hg
 

h21  Tg  Tsat  (9.33)
avec h21 le coefficient d’échange entre l’interface et la vapeur.
Nous postulons que les échanges entre l’interface et la vapeur sont rapides. Ainsi, la température










Nous remarquons que l’équation Π >g 
ρgCpg
∆t & Tg  Tsat
 
dans cette nouvelle modélisation est simi-
laire à celle donnant Π
0g dans l’ancienne modélisation (équation (8.64) page 133).
Finalement en supposant que la température de la vapeur est égale à la température de saturation
et en utilisant l’équation (9.31) nous obtenons la modélisation des transferts de masse suivante :
Γg , Γl 
Π >g  Π 0l
&
H l  Tsat   Hg  Tsat 
 
(9.35)
Nous remarquons que cette équation diffère de celle donnée par l’ancienne modélisation bien que
les hypothèses soient les mêmes. Nous retrouvons au dénominateur de l’équation (9.35) la chaleur
latente nécessaire aux changements de phases. Cependant, même si cette nouvelle modélisation
des transferts de masse et d’enthalpie semblent plus cohérente, de nombreuses hypothèses ont
été faites restreignant son domaine de validité. Ainsi, du fait de la modélisation de Π
01, seuls des
écoulements liquides contenant de petites bulles de vapeur peuvent être traités. De plus, cette
modélisation n’est plus valable dans des configurations où la température de la vapeur s’élève au-
dessus de celle de saturation. Ainsi, nous ne pourrons pas traiter le régime d’ébullition en film car




9.3.5 Implantation de l’équation du transport d’aire interfaciale
Nous avons implanté dans le logiciel Neptune 3D local l’équation de transport d’aire interfa-
ciale proposée par J. Laviéville (annexe G) afin de coupler le diamètre des bulles en paroi avec
le diamètre des bulles dans l’écoulement. Nous négligeons tous les termes sources dus à la coa-
lescence/fragmentation des bulles et ne conservons que les termes sources dus à la condensa-
tion/évaporation et l’ébullition en paroi. Cela revient à considérer l’équation (9.36) établie dans
l’annexe G et reportée ci-dessous (2 étant l’indice de la phase vapeur) :
α2ρ2
∂X2


















, où D f low est le diamètre des bulles dans l’écoulement.





, avec Dm le diamètre des bulles en paroi donné par l’équation (9.14)
(paragraphe 9.3.3).
  φnucn  AwVolm n f représente la variation volumique de bulles par nucléation. Aw & m2  est l’aire
de paroi contenue dans la maille en regard et Volm & m3
 





la densité de sites de nulcéation et f (s
1
1) la fréquence de nucléation. n et f sont donnés par
la modélisation des transferts de flux en paroi (équation (9.17) et équation (9.25) paragraphe
9.3.3, respectivement)
  Γc est le terme de transfert de masse pour la phase 2. D’où Γc  Γg avec Γg donné par la
modélisation des transferts de masse et d’enthalpie (équation (9.35) paragraphe 9.3.4).
La résolution de l’équation (9.36) permet de définir dans l’écoulement un diamètre de bulles noté
D f low qui est couplé au diamètre des bulles en paroi Dm (donné comme condition limite dans
le paragraphe 9.3.3). La condensation à coeur (Γg  0) aura pour effet de diminuer le diamètre
des bulles lorsqu’elles s’élèvent dans l’écoulement. D’après l’ordre de grandeur du diamètre de
fragmentation estimé dans la partie I, les diamètres de bulles dans l’écoulement devrait être de
l’ordre du mm au niveau de la paroi et s’annuler dans l’écoulement. Ce résultat entraîne certains
problèmes lorsque D f low est utilisé dans le calcul du transfert de masse (Γl donné par l’équation
(9.35)) et dans le calcul de la force de traînée entre le liquide et la vapeur (équations (8.35) et
(8.36)). En effet, dans l’équation du coefficient de traînée (8.32) comme dans l’équation du coeffi-
cient d’échange (h12 donné par l’équation (8.62)), le diamètre des bulles est au dénominateur. Un
problème de résolution de ces équations apparaît clairement lorsque D f low s’annule. C’est pour
éviter ce problème de divergence que l’on impose à D f low de rester supérieur à une valeur seuil
(D f low=min) prise arbitrairement à 0 	 1 mm.
La figure (9.1) représente le profil du diamètre des bulles D f low calculé par l’équation (9.36) lors
de la simulation du cas Robidou [132]. Ce profil est tracé le long d’un axe parallèle à l’axe du jet
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à 2 mm du point d’impact. La température de paroi à cette distance de l’impact est de 130,5 oC
et le diamètre des bulles en paroi est de 0,638 mm. Pour une hauteur nulle, sur la plaque chauf-
fée, D f low  Dm. Puis ce diamètre décroît avec la hauteur jusqu’à atteindre sa valeur minimale
imposée : D f low=min.
FIG. 9.1 – Profil du diamètre des bulles dans l’écoulement (α1 est la fraction volumique de li-
quide).
La figure (9.1) représente l’impact d’un jet sur une plaque chauffée à un temps de simulation de
34 ms. Nous n’avons pas pu obtenir de résultats pour des temps de simulation plus élevés car
rapidement le calcul diverge suite à des problèmes liés au couplage de l’équation de transport du
diamètre des bulles avec les modèles de condensation et de traînée. En effet, si nous combinons
les équations de quantité de mouvement des phases vapeur et liquide et que nous négligeons tous
les termes de transport ainsi que le poids de la bulle devant celui du liquide, nous obtenons que
la force de traînée sur la bulle est égale à la force d’Archimède. La vitesse relative moyenne des
bulles dans le liquide est proportionnelle à l’inverse du diamètre des bulles. Ainsi, dans les mailles
proches de la paroi chauffée, les bulles qui ont un diamètre grand ont donc une vitesse ascen-
dante importante. De plus, près de la paroi, comme le diamètre des bulles est grand, le coefficient
d’échange h12 est petit et il y a donc peu de condensation. Par contre dans l’écoulement, le dia-
mètre des bulles est plus faible, la vapeur est condensée et la vitesse relative moyenne est plus
petite. La vitesse de la vapeur est donc faible à cet endroit. Tous ces phénomènes conduisent à la
création de ’poches’ de vapeur sous le jet. En effet, la vapeur créée en paroi monte rapidement
sans être condensée et s’arrête lorsque le diamètre des bulles devient faible et que la vitesse rela-
tive moyenne diminue. Ce phénomène entraîne le recouvrement de la paroi chauffée par la vapeur
même pour de faible température de paroi et le calcul diverge car les modèles implantés ne sont
pas valables en ébullition en film. Ceci est confirmé par le résultat reporté sur la figure 9.2, pour un
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maillage beaucoup moins fin (la taille des mailles en paroi est 0,645 mm). Ce résultat correspond
à un temps de simulation de 77,9 ms et a été obtenu pour une température de paroi de 200oC im-
posée constante à 0,5 mm sous la surface en contact avec le liquide (ces conditions limites seront
explicitées dans le paragraphe suivant 9.3.6). Sur le maillage inférieur est représenté la fraction
volumique de liquide ainsi que les vecteurs vitesse de cette phase. Afin d’analyser ces résultats
il faut garder à l’esprit que les vecteurs vitesse d’une phase ne sont représentatifs que dans les
mailles où la fraction volumique de cette phase n’est pas nulle. Nous remarquons que la quantité
de vapeur produite est très importante pour une température de paroi d’environ 200o C. La hauteur
du jet étant de 6 mm, nous pouvons estimer que la fraction volumique de vapeur est égale à 1 sur
une hauteur d’environ 3 mm. Or d’après les résultats de Robidou [132] pour les mêmes conditions
initiales (V j=0,8, ∆Tsub=16oC), le régime d’ébullition en paroi est un régime d’ébullition de tran-
sition et non le régime d’ébullition en film observé sur la figure 9.2. Aussi, nous observons que
les vitesses de la vapeur sont dirigées essentiellement vers le haut du maillage ce qui signifie que
les bulles montent en soulevant l’écoulement liquide. Ce phénomène est retrouvé sur le maillage
reporté dans la partie supérieure de la figure 9.2 où est représenté la fraction volumique de liquide
ainsi que les vecteurs vitesse de cette phase.
FIG. 9.2 – Visualisation des fractions volumiques et les vitesses du liquide et de vapeur lors la
simulation du cas Robidou [132].
Une alternative à ces problèmes a été d’imposer des diamètres constants de bulles différents pour le
calcul de la force de traînée et des transferts de chaleur. Pour la force de traînée, nous considérons
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un diamètre de bulle de 1 mm et pour le calcul des transferts de chaleur nous imposons un diamètre
de 10 µm. Les ordres de grandeur de ces diamètres ont été choisis arbitrairement à partir de tests
numériques. L’équation du transport d’aire interfaciale n’est donc plus couplée à l’équation du
coefficient de traînée (équation (8.32)) et à l’équation donnant le coefficient d’échange interfacial
de quantité de mouvement (h12 équation (8.62)).
9.3.6 Choix des maillages et initialisation des calculs
Choix des maillages
Nous cherchons à simuler les expériences de Robidou [132] et d’Ishigai [59]. Comme ces expé-
riences ont été réalisées avec des jets plans, nous utilisons un maillage structuré 2D plan tel que
cela est représenté sur la figure 9.3 où l’épaisseur n’est représentée que par une maille (dans la
direction
~
z). Les types de conditions aux limites considérées sont également reportées sur cette
figure. La condition d’Entrée-Sortie libre est basée sur un profil de pression établi à partir de celui














vitesse Vn et une température Tl 





Seul l’air peut 
liquide et la vapeur
ne peuvent que 
sortir
z
FIG. 9.3 – Schématisation des maillages 2 D plans utilisés pour la simulation de jets impactants
une plaque chaude.
D’après l’étude phénoménologique réalisée dans la partie I, la plus petite grandeur caractéristique
du phénomène de plateau de flux est l’épaisseur du liquide qui vient remouiller la paroi à chaque
oscillation de bulle. Cette grandeur notée δl est de l’ordre de 0,1 mm pour l’expérience de Robidou
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[132] (dh=1,8 mm, V j  0 	 8 m/s et ∆Tsub  16o C) et inférieure à cette valeur pour Ishigai et al
[59] (dh=11 mm, V j  1 	 14 m/s et ∆Tsub  15oC). Ainsi, pour simuler cette expérience, il est
nécessaire que la taille des mailles en paroi soit inférieure à 0,1 mm afin de capturer tous les
phénomènes physiques. Nous avons tenté de simuler cette expérience avec un maillage finement
maillé en paroi ; la taille des mailles en paroi étant de 0,1 mm (maillage représenté sur la figure
9.1). Malheureusement, le calcul diverge à cause d’un écart de flux trop important entre deux
pas de temps (le pas de temps étant de l’ordre de 1 µs). En effet, pour simuler le phénomène de
plateau de flux, la paroi doit être périodiquement remouillée par le liquide. Et, c’est justement
le remouillage de la paroi qui entraîne de fortes et rapides variations de flux (de 103 W/m2 à
106 W/m2 et

1µs. N’arrivant pas à résoudre ce problème de convergence, nous avons choisi
d’augmenter la taille des mailles en paroi pour éviter les remouillages trop brusques. Cette option,
ne nous permet alors plus de simuler directement tous les phénomènes. Nous avons donc été obligé
d’implanter un modèle de sous-maille qui limite le transfert par conduction instationnaire dans
le volume liquide qui touche la paroi à chaque oscillation de bulle. D’après l’analyse effectuée
dans la partie I au chapitre 4, imposer un critère limitant l’énergie emmagasinée par ce volume
durant l’oscillation des bulles revient à limiter le flux de conduction instationnaire ΦQ à sa valeur
obtenue pour la température de paroi TwB (correspondant au début du plateau de flux). Nous avons
donc implanté dans la modélisation des transferts de flux en paroi les équations (4.13) et (4.1)
donnant respectivement TiB et TwB et un critère pour Tw  TwB limitant ΦQ à sa valeur calculée
pour Tw  TwB. La taille des mailles est donnée dans le chapitre 10 suivant le cas expérimental
simulé.
Initialisation des calculs
Pour chaque simulation, nous établissons d’abord le jet libre liquide. La plaque qu’il impacte
est alors à la même température que le jet liquide. Puis, comme nous ne pouvons pas imposer
directement une température trop élevée sans entraîner une variation du flux trop brusque, nous
effectuons une rampe en température pour élever progressivement toute l’épaisseur de la plaque à
la température finale désirée. Ce n’est qu’une fois la rampe terminée que nous couplons le modèle
de conduction thermique bidimensionnelle dans la paroi au logiciel Neptune 3D local.
9.4 Conclusion
Dans ce chapitre, nous avons identifié et réalisé les modifications nécessaires en vue de la simula-
tion des expériences d’impact de jets sur une plaque chaude réalisées par Robidou [132] et Ishigai
et al. [59]. Ainsi, après des études préalables sur la simulation de la turbulence lors d’un impact
de jet, nous avons choisi de considérer la phase liquide comme laminaire. Ceci nous a conduit
à nous appuyer sur l’approche du phénomène de plateau de flux impliquant les instabilités de
Rayleigh-Taylor plutôt que celle basée sur la turbulence du jet (partie I). De même, à partir d’une
première étude diphasique d’un jet d’eau libre sans transferts thermiques, nous avons choisi de
traité notre cas triphasique (air/liquide/vapeur) en utilisant une approche Euler sur chaque phase,
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la phase continue étant le liquide et les phases dispersées la vapeur et l’air. Nous nous sommes
ensuite appuyés sur l’étude phénoménologique du plateau de flux réalisée dans la partie I pour
modéliser les flux de chaleur en paroi. D’après la littérature, la conduction dans la plaque joue un
rôle important dans la détermination et la stabilisation du régime d’ébullition observé en surface,
c’est pourquoi un modèle de conduction bidimensionnelle dans la plaque à été couplé au logiciel
Neptune 3D local. Pour résoudre des problèmes de surchauffe de la phase vapeur, nous avons mo-
difié la modélisation des transferts de masse et d’enthalpie au sein de l’écoulement. Bien que cette
modélisation soit plus cohérente, elle est insuffisante pour le traitement des écoulements à phases
séparées et donc du régime d’ébullition en film. De plus, afin de coupler le diamètre des bulles en
paroi au diamètre des bulles dans l’écoulement, nous avons implanté une équation de transport sur
l’aire interfaciale. Cependant, cette équation couplée aux modélisations de la force de traînée et
du transfert de masse conduit à la divergence des calculs. Nous avons alors choisi d’imposer des
diamètres constants différents dans la modélisation de la force de traînée et du transfert de masse.
Finalement, en nous basant sur l’étude phénoménologique et sur des résultats de simulations nous
avons choisi de considérer des maillages plans avec des tailles de mailles bien supérieures à la
taille du plus petit phénomène physique que nous voulons capturer. Nous avons donc dû implanter





Simulations à l’aide du logiciel Neptune
3D local
10.1 Introduction
Après avoir réalisé toutes les modifications répertoriées dans le chapitre 9, nous simulons deux
types d’expériences : celles de Robidou [132] réalisées en stationnaire et celles d’Ishigai et al.
[59] en transitoire.
10.2 Etude en stationnaire : cas Robidou
Le dispositif expérimental de Robidou [132] est décrit dans le chapitre 2. Nous considérons le cas
expérimental où la vitesse du jet en sortie de buse est de 0,72 m/s, le diamètre hydraulique vaut
1,8 mm et la sous-saturation du liquide est fixée à 16oC. Robidou [132] impose une température
constante sur toute la partie inférieure de la plaque de métal située à une distance de 0,8 mm de la
surface sur laquelle impacte le jet. Robidou augmente tout d’abord progressivement la température
pariétale (à 0,8 mm de la surface d’impact) jusqu’à 100 oC, température à laquelle l’acquisition
des données est commencée. Cette température est atteinte uniformément au niveau des huit mo-
dules qui constituent la plaque (chapitre 2) grâce à un programme de régulation. Lorsque l’état
stationnaire est atteint, c’est à dire lorsque les températures ne varient plus, l’acquisition des don-
nées est démarrée à une fréquence et pour une durée préalablement fixée. La mesure des courbes
d’ébullition est effectuée en augmentant progressivement la température par pas de 2 ou 5 oC. Ces
expériences sont décrites plus en détail en annexe E.
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10.2.1 Données de la simulation
Nous utilisons un maillage où la taille des mailles en paroi est 0,645 mm. Nous avons choisi
de considérer la constante C > introduite dans l’équation (9.5) égale à 10. Ainsi, l’épaisseur de la
sous-couche thermique finale est le minimum entre le diamètre des bulles en paroi et le dixième de
l’épaisseur du liquide sur la plaque. Afin d’évaluer le nombre de Nusselt nécessaire au calcul de
l’épaisseur de la sous-couche thermique et donc du flux ΦC1 (paragraphe 9.3.3), nous choisissons
la corrélation établie par Robidou [132] (équation (A.9), voir annexe A) qui corrèle à  11%
ses données expérimentales en convection forcée. Cette corrélation est reportée ci-dessous dans
l’équation (10.1)
Nu j  0 	 31Re j0 = 61Pr0 = 4 (10.1)
Nous avons réalisé 14 simulations chacune avec une température différente de paroi imposée à
0,8 mm de la surface (Tw= cl ) : 105, 115, 130, 145, 160, 180, 200, 230, 260, 280, 300, 340, 380
et 420 oC. Ainsi, pour chaque simulation, une rampe de température est effectuée afin d’élever
la température de la plaque d’épaisseur 0,8 mm à Tw= cl . Ensuite, seule la partie inférieure de la
plaque située à 0,8 mm de la surface d’impact, est maintenue à Tw= cl et le modèle de conduction
bidimensionnelle est couplé au logiciel.












Tw,cl à 0,8 mm
Tw à la surface
FIG. 10.1 – Profils de température dans la plaque pour Tw= cl  180oC, obtenus en état stationnaire.
Une fois que la simulation a convergé vers un état stationnaire, les profils de températures dans
l’épaisseur de la plaque ressemblent à celui donné pour Tw= cl  180oC sur la figure 10.1 où x  0 m
est le point impact du jet. Ainsi, le profil de température sur la surface située à 0,8 mm est constant :
T

Tw= cl  180o C. Les différentes lignes de pointillés correspondant aux différents profils de
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température dans l’épaisseur de la plaque et finalement le profil le plus bas en température est
le profil des points situés en surface sur la plaque. Donc, lorsque la simulation a convergé, pour
une même température Tw= cl imposée en condition limite, les températures de surface Tw sont très
différentes selon la distance à l’impact (notée x).
10.2.2 Résultats des simulations












































FIG. 10.2 – Températures de surface Tw relevées à l’impact du jet en fonction du temps physique
pour les 14 simulations.
Sur la figure 10.2, nous avons reporté la différence entre la température de paroi en surface de la
plaque et celle de saturation (Tw  Tsat ) en fonction du temps à l’impact du jet. Les simulations pour
Tw= cl compris entre 200oC et 260oC ne convergent pas car les variations de flux en paroi sont trop
importantes. La simulation pour Tw= cl  230o C diverge pour des temps supérieurs à 0,15 s. Nous
observons sur la figure 10.2 que chacun de ces résultats comprend une partie instationnaire et une
partie stationnaire où Tw  Tsat oscille autour d’une valeur moyenne. Nous conservons donc, pour
chaque simulation, la partie stationnaire. Cette partie stationnaire ne débute pas au même temps
physique pour chaque simulation (figure 10.2). Nous effectuons ensuite, pour chaque simulation,
la moyenne temporelle des différentes variables intervenant dans le calcul (α2, Dm, Φ ...) ainsi que
leur écart-type sur la durée de la partie stationnaire de la simulation considérée. Les moyennes
et les écarts-types de Tw  Tsat ainsi obtenus à l’impact et à 3 mm de l’impact sont reportés en






















FIG. 10.3 – Températures de surface moyennes
et écarts-types à l’impact et à 3 mm de l’impact
en fonction de la température imposée à 0,8 mm
de la surface (Tw= cl ).











FIG. 10.4 – Moyennes et écarts-types de la frac-
tion volumique de vapeur en fonction de Tw 
Tsat à l’impact et à 3 mm de l’impact.
Nous remarquons à partir de la figure 10.3, que les différences Tw  Tsat sont inférieures aux
températures de condition limite Tw= cl  Tsat correspondantes. Ceci est cohérent avec la présence
de fort échanges thermiques en surface entre la paroi et le liquide qui conduit à la diminution de
la température de surface. De plus, nous observons bien l’effet de l’impact du jet où les transferts
thermiques sont plus importants qu’à 3 mm. Finalement, nous notons que les différences Tw  Tsat
ne présentent pas d’important écart-type.
Sur les figures suivantes, nous avons reporté les moyennes et écarts-types des différentes variables
intervenant dans le modèle des transferts de flux en paroi en fonction de la moyenne des écarts de
températures Tw  Tsat à l’impact et à 3 mm de l’impact.
Nous observons sur la figure 10.4 que la valeur moyenne de la fraction volumique de vapeur (obte-
nue pour des mailles de 0,645 mm) augmente rapidement pour Tw  Tsat  30oC à l’impact comme
à 3 mm. Lors de cette forte augmentation, son écart-type est important : la fraction volumique va-
rie donc beaucoup. Puis pour Tw  Tsat

30oC, les valeurs moyennes de α2 se stabilisent autour
de 0,65 à 3 mm de l’impact et 0,5 à l’impact. La fraction volumique à l’impact est nettement infé-
rieure à celle relevée à 3 mm. Les fractions volumiques de vapeur ne varient pas beaucoup à 3 mm
alors qu’elles oscillent énormément à l’impact, atteignant des variations de 0,2 pour des tempéra-
tures de surface correspondant au régime du plateau de flux (Tw  Tsat

160oC). Ceci correspond
bien au fait, qu’à l’impact du jet, ce régime est instable avec des fluctuations importantes de la
fraction volumique de vapeur en surface.
Le diamètre des bulles en paroi est calculé suivant l’équation (9.14) : il est le minimum entre le
diamètre d’Unal (Dunal ) et le diamètre de fragmentation (Dcrit ). Le diamètre de fragmentation ne
dépend pas de Tw et vaut 2 	 79 10
1






3 m à 3 mm de
l’impact (γtot  66 m/s
1
2). Nous remarquons sur la figure 10.5 que Dm augmente avec Tw  Tsat (il
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FIG. 10.5 – Moyennes et écarts-types du dia-
mètre en paroi en fonction de Tw  Tsat à l’im-
pact et à 3 mm de l’impact.















FIG. 10.6 – Moyennes et écarts-types de la
fréquence des bulles en fonction de Tw  Tsat
à l’impact et à 3 mm de l’impact.
est alors égal à Dunal) avant d’être limité à Dcrit pour Tw  Tsat  125o C à 3 mm de l’impact et pour
Tw  Tsat  150o C à l’impact. Ce résultat est cohérent avec l’analyse effectuée dans la première
partie où nous supposions que le diamètre des bulles en paroi augmentait avec la température de
paroi jusqu’au plateau de flux durant lequel ce diamètre restait constant. De plus, nous retrouvons
bien le fait que les bulles à l’impact sont plus petites que dans l’écoulement. Les ordres de gran-
deurs calculés paraissent physiquement grands (la taille des bulles à 3 mm est égale à la distance
entre la buse et la plaque). La taille des bulles serait plus faible si nous avions pris le coefficient
k1 dans l’équation (3.5) donnant Dcrit inférieur à 1. Mais nous n’aurions alors plus Dcrit du même
ordre de grandeur que Dunal . Or, le phénomène d’oscillation périodique des bulles en paroi et donc
l’établissement du plateau de flux apparaît pour Dm  Dunal  Dcrit . Finalement, nous observons
de grands écarts-types à l’impact pour 75
 Tw  Tsat  150oC, températures correspondant au
régime d’ébullition de transition ’classique’.
Sur la figure 10.6, la fréquence d’oscillation des bulles est environ 2 fois plus grande à l’impact du
jet qu’à 3 mm et elle décroît rapidement avec l’augmentation de Tw  Tsat . En effet, la fréquence





m . Donc lorsque Dm augmente,
elle diminue.
La densité des cavités actives en paroi connaît un maximum pour Tw  Tsat  30oC à l’impact du jet





mm pour Tw  Tsat  200oC et n  6 106m
1
2 à l’impact pour Tw  Tsat  30oC). Ceci est en accord
avec l’équation (9.17) qui stipule que la densité des cavités actives est donnée par le minimum entre
la densité de sites déterminée par l’équation de Kurul & Podowski [78] pour l’ébullition nucléée et
la densité de sites limite déterminée à partir d’un critère géométrique (nmax donné par l’équation
(9.19)). Ainsi, pour des températures de surface telles que Tw  Tsat  30oC, n est calculé à partir
de l’équation de Kurul & Podowski [78] (équation (9.17)) ; il augmente avec Tw  Tsat . Puis pour
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FIG. 10.7 – Moyennes et écarts-types de la
densité de sites actifs en paroi en fonction de
Tw  Tsat à l’impact et à 3 mm de l’impact.










FIG. 10.8 – Moyennes et écarts-types de
l’aire influencée par les bulles en fonction
de Tw  Tsat à l’impact et à 3 mm de l’im-
pact.
Tw  Tsat  30oC, n est limité par nmax et n  D
1
2
m . Comme Dm augmente, n diminue. En observant
les écarts-types reportés sur la figure 10.7, nous remarquons que, comme pour de nombreuses
grandeurs du modèles, n varie autour de sa valeur moyenne beaucoup plus à l’impact qu’à 3
mm. Sa plus forte variation est observable, à l’impact, au niveau de son maximum (3
	
5 106 
n  9 106). Sur la figure 10.8, l’aire influencée par les bulles en paroi (adimensionnalisée par
l’aire totale) augmente rapidement avec Tw  Tsat et est égale à 1 dès Tw  Tsat

15oC, à l’impact
comme à 3 mm. Pour Tw  Tsat  15oC à l’impact, comme la taille des bulles est plus faible qu’à
3 mm, Aq est également plus faible qu’à 3 mm.
Les figures 10.9 et 10.10 montrent les températures du liquide (Tl), de la vapeur (Tg), et de satu-
ration (Tsat ) à l’impact et à 3 mm de l’impact, respectivement. Nous observons que, quel que soit
Tw  Tsat , le liquide reste sous-saturé (∆Tsub  16oC donc Tl  84oC). La température du liquide
s’élève seulement d’environ 1oC à l’impact et de 2oC à 3 mm de l’impact. Ceci est cohérent avec
l’élévation de température du fluide si on considère que le flux évacué en surface de l’impact à x=3




avec q le débit fluide q

V j  dh  2). Par
contre, en observant les écarts-types, nous remarquons que, contrairement aux autres grandeurs
intervenant dans le modèle, la température du liquide oscille autour de sa valeur moyenne un peu
plus à 3 mm qu’à l’impact. A 3 mm comme à l’impact, la température de la vapeur est égale voire
légèrement supérieure à celle de saturation. La température de la vapeur s’élève avec Tw  Tsat mais
cette élévation reste minime (  1oC). Ce résultat valide l’hypothèse faite pour la modélisation des
transferts de masse et d’enthalpie (paragraphe 9.3.4) : la température de la vapeur reste égale à la
température de saturation. Sur ces figures, nous observons aussi que, à l’impact comme à 3 mm,
les températures de la vapeur et celle de saturation ne varient plus une fois l’état stationnaire atteint
lors de la simulation.
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FIG. 10.9 – Moyennes et écarts-types des tem-
pératures du liquide (Tl), de la vapeur (Tg), et de
saturation (Tsat ), à l’impact du jet en fonction de
Tw  Tsat .















FIG. 10.10 – Moyennes et écarts-types des
températures du liquide (Tl), de la vapeur
(Tg), et de saturation (Tsat ), à 3 mm de l’im-
pact du jet en fonction de Tw  Tsat .





























013 105 Pa à 3 mm de l’impact. La pression varie autour de sa valeur moyenne plus à l’impact
qu’à 3 mm. La moyenne de la pression à 3 mm de l’impact est égale à la pression atmosphérique
(Pa  1 	 013 105 Pa) et la moyenne de la pression à l’impact vérifie la relation hydrodynamique
Pimpact  Pa  12 ρlV 2j .

















FIG. 10.12 – Moyennes et écarts-types des différentes composantes du flux évacué en paroi en
fonction de Tw  Tsat , à l’impact du jet.
Sur la figure 10.12 sont reportés les moyennes et écarts-types des différentes composantes du flux
évacué en paroi à l’impact du jet. Les équations conduisant à ces composantes sont données dans
le paragraphe 9.3.3, Φ étant la somme de ΦC1, ΦE , ΦQ et ΦC2 . Nous observons sur cette figure
que :
  Pour Tw  Tsat  20oC, seul ΦC1, le flux de conduction dans le liquide, n’est pas nul. Cette
plage de température correspond au régime de convection forcée dans le liquide. Ceci est
cohérent avec la figure 10.4, où la fraction volumique de vapeur à l’impact pour Tw  Tsat 
20oC est inférieure à 0,1. Les flux obtenus lors de simulations pour Tw  Tsat  20oC présente
de très faibles écarts-types.
  Pour 20  Tw  Tsat  45oC, les flux d’évaporation (ΦE ) et de quenching (ΦQ) croissent avec
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l’augmentation de la densité de sites actifs n et de la température de paroi. Nous sommes
dans un régime d’ébullition nucléée. Nous pouvons noter que ΦC1 connaît une croissance
pour Tw  Tsat  50oC alors que cette grandeur semblait diminuer pour Tw  Tsat

20oC.
Ceci est probablement lié à la faible chute de α2 pour la même température observable sur
la figure 10.4.
  Pour Tw  Tsat  45oC, le flux total Φ connaît un maximum que nous assimilons au flux
critique. C’est la fin du régime d’ébullition nucléée. L’aire influencée par les bulles en paroi
atteint pour cet écart de Tw  Tsat son maximum (figure 10.8). Le diamètre des bulles à
l’impact est alors de 0,9 mm (figure 10.5).
  Pour 45  Tw  Tsat  75oC, le diamètre de bulles en paroi continue à augmenter. Ceci
confirme l’hypothèse effectuée dans la partie I où nous supposons que le diamètre des bulles
augmente continuellement avec Tw avant d’être limité au diamètre de fragmentation. La
fraction volumique de vapeur augmente également mais faiblement (figure 10.4). Ceci cor-
respond au régime d’ébullition de transition ’classique’ où les bulles en paroi coalescent. Le
flux d’évaporation et de quenching croissent encore mais moins rapidement que durant le
régime d’ébullition nucléée. En effet, la densité de sites actifs est alors limitée par nmax et
ΦE  D
1 - 2
m , contrairement au régime d’ébullition nucléée où ΦE  D
5 - 2
m . Cela correspond
à un régime où les bulles en paroi sont plus grosses et se détachent moins fréquemment.
Bien que ΦQ  D
1
1 - 4
m et que Dm augmente, ΦQ croît car il est proportionnel à & Tw  Tl). A
partir de Tw  Tsat  45oC, ΦC1 diminue. En effet, pour Tw  Tsat  45oC, Dm  0,9 mm. Or
ecar  Dcrit  3  0 	 009 mm à l’impact. Ainsi, d’après le modèle donné au paragraphe 9.3.3,
lorsque Dm  ecar la sous-couche thermique est perturbée par la présence de bulles en paroi
et son épaisseur augmente, ce qui entraîne une diminution de ΦC1. Finalement le flux total
Φ diminue car ΦC1 diminue plus que ΦE et ΦQ n’augmentent.
  Pour 100  Tw  Tsat  150oC, la tendance est inversée, ΦE et ΦQ augmentent plus que ΦC1
ne diminue et le flux total Φ augmente légèrement. Dans ces conditions expérimentales,
TwA=180oC. Donc le diamètre des bulles devrait atteindre Dcrit pour Tw  Tsat  80oC. Or,
d’après la figure 10.5, Dm est égal à Dcrit pour Tw  Tsat  150oC. Ainsi, le comportement du
diamètre des bulles en paroi ne vérifie pas complètement la théorie élaborée dans la partie I
pour cette plage de température de paroi.
  Pour Tw  Tsat

150oC, le diamètre des bulles est égal au diamètre de fragmentation et ΦE
est constant. Dans ces conditions expérimentales, TwB  190oC donc pour Tw  Tsat

90oC,
ΦQ est également constant. Finalement seul ΦC1 augmente légèrement car l’épaisseur de
la sous-couche thermique est fixe et que Tw augmente. Le flux total moyen est quasiment
constant. Il s’agit du régime de plateau de flux. Nous observons également la forte dispersion
de ce flux autour de ses valeurs moyennes. Cette dispersion a aussi été relevée expérimen-
talement par Robidou [132] dans le régime du plateau de flux.
  Nous n’avons pas effectué de simulation pour le régime d’ébullition en film puisque la
version utilisée du logiciel Neptune 3D local ne possède pas les modèles adaptés. Nous re-
marquons sur la figure 10.12 que le flux de conduction dans la vapeur ΦC2 est très faible par
rapport aux autres contributions au flux total. Ceci est dû au fait que la fraction volumique
de vapeur n’atteint jamais 1 car les mailles en paroi sont grossières.
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FIG. 10.13 – Comparaison des flux obtenus par les simulations à celui relevé expérimentalement
par Robidou [132] à l’impact du jet (dh  1 	 8 mm, V j  0 	 8 m/s et ∆Tsub  16oC)
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Le flux total obtenu lors des 14 simulations est finalement reporté sur la figure 10.13 où il est
comparé aux données expérimentales de Robidou [132] relevées pour les mêmes conditions aux
limites. Nous notons une bonne concordance entre ces deux courbes bien que le flux en convection
forcée liquide obtenu par les simulations paraisse un peu trop élevé.
Sur la figure 10.14 sont reportés cette fois les moyennes et écarts-types des différentes compo-
santes du flux évacué en paroi à 3 mm de l’impact du jet. Nous observons sur cette figure les
mêmes comportements qu’à l’impact du jet :
















FIG. 10.14 – Moyennes et écarts-types des différentes composantes du flux évacué en paroi en
fonction de Tw  Tsat , à 3 mm de l’impact du jet.
  Pour Tw  Tsat  20oC, seul ΦC1 n’est pas nul. Ceci correspond au régime de convection for-
cée dans le liquide. Le flux ΦC1 est du même ordre de grandeur que celui obtenu à l’impact
du jet.
  Pour 20  Tw  Tsat  45oC, les flux d’évaporation (ΦE ) et de quenching (ΦQ) croissent mais
beaucoup moins qu’à l’impact du jet. Nous sommes dans un régime ébullition nucléée.
  Pour Tw  Tsat  45oC, le flux total Φ connaît un maximum que nous assimilons au flux
critique. C’est la fin du régime d’ébullition nucléée. L’aire influencée par les bulles en paroi
atteint pour cette valeur de Tw  Tsat son maximum (figure 10.8). Le diamètre des bulles à
l’impact est alors d’environ 2 mm (figure 10.5).
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  Pour 45  Tw  Tsat  100oC, le diamètre de bulles continue à augmenter. La fraction volu-
mique a atteint sa valeur maximum de 0,7 (figure 10.4). Le régime est un régime d’ébullition
de transition ’classique’ où les bulles en paroi coalescent. Le flux d’évaporation croît encore
mais moins rapidement que durant le régime d’ébullition nucléée car la densité de sites ac-
tifs est alors limitée par nmax. Contrairement aux résultats obtenus à l’impact, ΦQ décroît
légèrement. Bien que Tw augmente, la forte augmentation de Dm entraîne une diminution de
ΦQ car ΦQ  D
1
1 - 4
m . A partir de Tw  Tsat  45oC, ΦC1 diminue car Dm  ecar. Finalement,
le flux total Φ diminue car ΦC1 et ΦQ diminuent plus que ΦE n’augmente.
  Pour 100  Tw  Tsat  125oC, la tendance est inversée : ΦE augmente plus que ΦC1 et ΦQ
ne diminuent et le flux total Φ augmente légèrement. Dans ces conditions expérimentales à
3 mm, TwA  190oC et le diamètre des bulles devrait atteindre Dcrit pour Tw  Tsat  90oC.
Et, d’après la figure 10.5, Dm est égal à Dcrit pour Tw  Tsat  120oC.
  Pour Tw  Tsat

120oC, Dm=Dcrit et ΦE est constant. Dans ces conditions expérimentales
à 3 mm, TwB  210oC. Donc pour Tw  Tsat

110oC, ΦQ est constant. ΦC1 augmente car
l’épaisseur de la sous-couche thermique est fixe et que Tw augmente. L’augmentation de
ΦC1 est la même qu’à l’impact du jet mais elle est plus visible sur le flux total à 3 mm car
les autres composantes sont beaucoup plus faibles qu’à l’impact. Finalement, le flux total
augmente doucement.
  A 3 mm de l’impact, le flux de conduction dans la vapeur ΦC2 est également très faible par
rapport aux autres contributions au flux total.
Le flux total obtenu lors des 14 simulations est reporté sur la figure 10.15 où il est comparé aux
données expérimentales de Robidou [132] relevées pour les mêmes conditions à 3 mm de l’impact.
Nous notons que la concordance des résultats de simulations avec les données expérimentales est
beaucoup moins bonne qu’à l’impact. En effet, le flux obtenu pour le flux critique est environ deux
fois plus faible que le flux relevé expérimentalement. De même qu’à l’impact, les flux obtenus en
convection forcée liquide sont un peu plus élevés que ceux relevés expérimentalement. Cependant,




Nous avons enfin effectué deux études de sensibilité. La première sur la corrélation du nombre
de Nusselt nécessaire au calcul de l’épaisseur de la sous-couche thermique en convection forcée
liquide (jusqu’à présent nous utilisions la corrélation de Robidou donnée par l’équation (10.1)) et
la seconde sur la valeur de la constante C > introduite dans l’équation (9.5) (paragraphe 9.3.3).
Ainsi, la figure 10.16 compare les résultats expérimentaux relevés par Robidou [132] avec les
moyennes du flux obtenues avec des simulations utilisant la corrélation de Vader [164] (équation
(10.2)).
Nu j  0 	 28Re j0 = 58Pr0 = 4 (10.2)
D’après l’annexe A, cette corrélation corrèle à  24,7% les données expérimentales de Robidou
en convection forcée à l’impact du jet. Nous observons sur la figure 10.16 que le flux critique
est beaucoup moins bien reproduit pour les simulations que lorsque nous utilisions la corrélation
donnée par Robidou (équation (10.1)). Cette corrélation donnant le nombre de Nusselt a donc une
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FIG. 10.15 – Comparaison des flux obtenus par les simulations à celui relevé expérimentalement
par Robidou [132] à 3 mm de l’impact du jet (dh  1 	 8 mm, V j  0 	 8 m/s et ∆Tsub  16oC).
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Expérience - 3 mm
FIG. 10.16 – Comparaison des résultats expérimentaux et des moyennes du flux obtenues avec des
simulations utilisant la corrélation de Vader ((10.2)) à l’impact et à 3 mm de l’impact.
















Expérience - 3 mm
FIG. 10.17 – Comparaison des résultats expérimentaux et des moyennes du flux obtenues avec des




influence importante sur les régimes de convection forcée et d’ébullition nucléée et sur le flux
critique.
La figure 10.17 présente la comparaison des résultats expérimentaux relevés par Robidou [132] et
des moyennes du flux obtenues avec des simulations où la constante C > est prise égale à 1 dans
l’équation (9.5) et non plus à 10. Nous remarquons que l’épaisseur de la sous-couche thermique
pour de fortes températures en paroi a une influence particulièrement sur le niveau du plateau de
flux. Lorsque la constante C > et donc l’épaisseur de la sous-couche thermique est divisée par 10,
le flux diminue d’environ 0,5 MW  m2 à l’impact et d’environ 1 MW  m2 à 3 mm de l’impact.
Ce résultat accentue l’importance qu’il faut accorder à la modèlisation de l’épaisseur de la sous-
couche thermique lorsque celle-ci est perturbée par l’ébullition.
10.3 Etude en transitoire : cas Ishigai
Les expériences d’Ishigai et al. [59] sont des trempes. Ces auteurs ont considéré un jet d’eau
plan (6
	
2  50 mm2) de diamètre hydraulique dh  11 mm impactant perpendiculairement une
surface chauffée rectangulaire (80  12 mm2). La distance entre la buse est la paroi est de 15 mm.
Expérimentalement, ces auteurs portent la plaque à de très hautes températures (

1100oC) puis
ils placent cette plaque sous un jet d’eau impactant de vitesse et sous-saturation données et suivent,
au cours du temps, à l’impact du jet, l’évolution du flux évacué en fonction de la température de
paroi. La température de la plaque est donc imposée à l’état initial puis les échanges thermiques
entre la plaque et le liquide conduisent à son refroidissement. Chaque expérience d’Ishigai et
al. correspond ainsi à une seule simulation instationnaire. Afin de réaliser ces simulations, nous
élevons la température de la plaque à la température initiale de la trempe puis nous couplons au
logiciel Neptune 3D local le modèle de conduction thermique et nous imposons une condition
limite de flux nul sur la surface inférieure de la plaque (la surface supérieure étant en contact avec
le liquide). Nous relevons ensuite au même temps physique les flux et les températures de surface
à l’impact du jet. Nous pouvons ainsi tracer les courbes d’ébullition.
10.3.1 Données de la simulation
Nous considérons un maillage grossier où la taille des mailles en paroi est de 1,66 mm. Le diamètre
hydraulique est de 11 mm. A partir des résultats obtenus lors des simulations du cas Robidou, nous
avons choisi de conserver la constante C > =10 dans l’équation (9.5) et d’utiliser la corrélation de
Vader [164] (équation (10.2)) pour évaluer l’épaisseur de la sous-couche thermique en convection
forcée. Nous avons opté pour cette corrélation car elle a été validée sur de nombreuses données
expérimentales contrairement à la corrélation de Robidou.
Nous avons réalisé deux simulations afin de valider la dépendance du flux évacué à la vitesse du
jet :
  ∆Tsub=15 oC (donc Tl=85 oC), Vn=1 m/s.
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  ∆Tsub=15 oC, Vn=3,17 m/s.
Nous avons choisi de simuler des trempes où la sous-saturation du liquide est de 15oC car nous ne
cherchons pas à valider la dépendance du flux à la sous-saturation du liquide. En effet, d’après les
résultats obtenus sur le cas Robidou, le logiciel utilisé permet de retrouver les résultats expérimen-
taux en stationnaire pour une sous-saturation de 16oC. Cette étude sur le cas Ishigai a été réalisée
pour valider la dépendance du flux évacué à la vitesse du jet et pour qualifier le logiciel sur des
expériences transitoires.
Ishigai et al. [59] ont effectué leurs expériences de trempe à partir de températures initiales en
surface de l’ordre de 1100oC (∆Tsat  Tw  Tsat=1000oC). Comme nous ne pouvons pas simuler
le régime d’ébullition en film à l’aide de Neptune 3D local, nous avons choisi de débuter nos
simulations à ∆Tsat=250oC.
10.3.2 Résultats des simulations













FIG. 10.18 – Evolution des fractions volu-
miques de vapeur pour les deux simulations
(Vn=1 m/s et Vn=3,17 m/s) en fonction de ∆Tsat
à l’impact du jet.















FIG. 10.19 – Evolution du diamètre des
bulles en paroi pour les deux simulations
(Vn=1 m/s et Vn=3,17 m/s) en fonction de
∆Tsat à l’impact du jet.
L’évolution des fractions volumiques de vapeur pour les deux simulations en fonction de ∆Tsat
est reportée sur la figure 10.18. Nous observons que la fraction volumique de vapeur est moins
importante lorsque la vitesse du jet est plus grande. Pour la simulation obtenue avec une vitesse
Vn égale à 3,17 m/s, nous remarquons un comportement singulier de la fraction volumique de
vapeur autour de ∆Tsat=50oC. En effet, alors que α2 continue à décroître au cours du temps, ∆Tsat
augmente un peu avant de continuer à diminuer. Ceci est caractéristique de l’aspect transitoire de
la simulation et est sûrement dû à la prise en compte de la conduction dans la paroi. Dans ces
conditions expérimentales, pour la simulation où la vitesse du jet en sortie de buse (Vn) est égale à
1 m/s, γtot  128 m/s
1
2 et Dcrit=4,26 mm. Alors que pour la seconde simulation où Vn=3,17 m/s,
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γtot  952 m/s
1
2 et Dcrit=1,55 mm. Nous observons sur la figure 10.19, qui donne l’évolution du
diamètre des bulles en fonction de ∆Tsat , que les diamètres pour ∆Tsat  75 sont du même ordre de
grandeur pour les deux simulations. Puis, pour ∆Tsat

75oC, lorsque Vn=3,17 m/s, Dm est limité à
Dcrit , alors que pour la simulation où Vn=1 m/s, Dm est égal à Dunal et continue d’augmenter avec
Tw jusqu’à atteindre Dcrit pour ∆Tsat  230oC.
Les densités de sites actifs obtenues à l’impact lors de ces deux simulations sont comparées sur la
figure 10.20. Nous notons que les densités sont les mêmes pour ∆Tsat  25oC. Pour ∆Tsat  25oC,
comme la fraction volumique de liquide obtenue par la simulation Vn=3,17 m/s est plus importante
que celle obtenue par la simulation Vn=3,17 m/s (figure 10.18), la densité de sites limite nmax est
plus grande pour la simulation Vn=3,17 m/s. Ainsi, pour ∆Tsat  25oC, la densité de sites dans
la simulation Vn=1 m/s atteint sa valeur limite, alors que celle dans la simulation Vn=3,17 m/s
ne l’atteint que pour ∆Tsat  40oC. Puis, pour ∆Tsat

100oC, comme Dm est supérieur dans la
simulation Vn=1 m/s à celui obtenu par la simulation Vn=3,17 m/s, la densité de sites actifs, limitée
par nmax, est plus grande dans le cas où Vn=3,17 m/s que dans celui où Vn=1 m/s. De même, comme
nmax est proportionnelle à 1D2m (équation (9.18)) et que Dm augmente pour 25  ∆Tsat  75
oC dans
les deux simulations (figure 10.19), la densité de sites actifs diminue sur cette plage de ∆Tsat . La
fréquence des bulles étant proportionnelle à γDm , elle est plus importante pour dans la simulation
Vn=3,17 m/s que pour la simulation Vn=1 m/s (figure 10.21).














FIG. 10.20 – Evolution de la densité de sites
actifs pour les deux simulations (Vn=1 m/s et
Vn=3,17 m/s) en fonction de ∆Tsat à l’impact du
jet.











FIG. 10.21 – Evolution de la fréquence des
bulles pour les deux simulations (Vn=1 m/s
et Vn=3,17 m/s) en fonction de ∆Tsat à l’im-
pact du jet.













pour les simulation où Vn=3,17 m/s et où Vn=1 m/s, respective-
ment. Nous observons que, quelque soit la vitesse du liquide en sortie de buse, la température du
liquide varie d’environ 90 à 85 oC lorsque ∆Tsat varie de 250 à 0 oC. Dans ces deux simulations,
le liquide n’est donc que très faiblement chauffée sur la plage de ∆Tsat considérée. La température
de la vapeur dans les deux simulations est toujours égale à la température de saturation mais, dans
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le cas de la simulation où Vn=3,17 m/s, la température de saturation avoisine les 105 oC. Ceci
est dû à une trop forte pression à l’impact du jet dans la simulation où Vn=3,17 m/s (10.24). En
effet, nous évaluons la pression hydrodynamique à l’impact du jet dans les deux cas : pour Vn=1
m/s, cette pression vaut 1,019 105 Pa et pour Vn=3,17 m/s, cette pression vaut 1,063 105 Pa et non
environ 1,2 105 Pa comme cela est observable sur la figure 10.24. Cette forte pression peut être
expliquée par une perturbation due à une forte évaporation du liquide dans la simulation Vn=3,22
m/s. En effet, le terme de transfert interfacial de masse Γ1 est environ 3 fois plus important pour
la simulation où Vn=3,17 m/s que pour la simulation où Vn=1 m/s.




























pour la simulation où Vn=3,17 m/s en
fonction de ∆Tsat , à l’impact du jet.





























pour la simulation où Vn=3,17 m/s
en fonction de ∆Tsat , à l’impact du jet.















FIG. 10.24 – Evolution de la pression pour les deux simulations (Vn=1 m/s et Vn=3,17 m/s) en
fonction de ∆Tsat à l’impact du jet.
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Finalement, les figures 10.25 et 10.26 donnent l’évolution du flux total et des différentes compo-
santes de ce flux dans le cas où Vn=3,17 m/s et où Vn=1 m/s, respectivement. Nous remarquons,
comme lors de la simulation des expériences de Robidou, que la composante ΦC2 est négligeable
par rapport aux autres composantes. Ceci est dû à la taille importante des mailles. Les flux élevés
pour ∆Tsat

250oC sont dus à l’initialisation des calculs. En observant Φ, nous remarquons que
le flux critique (pic de flux ou rupture de pente observable pour ∆Tsat  50oC) est gouverné par
une combinaison de Φc1, ΦE et ΦQ pour la simulation où Vn=1,14 m/s, alors que le flux critique
n’est gouverné que par une combinaison de ΦE et ΦQ pour la simulation où Vn=3,17 m/s. En effet,
ΦC1 décroît lorsque l’épaisseur de la sous-couche thermique commence à augmenter sous l’effet
de l’ébullition en paroi. Nous avons fait l’hypothèse dans notre modèle que cette sous-couche ther-
mique est perturbée lorsque le rayon des bulles en paroi atteint ecar , choisi égal au tiers du diamètre
critique des bulles. Or, pour la simulation Vn  3 	 17 m/s, Dcrit  1 	 55 mm et ecar  5 	 2 mm. Sur
la figure 10.19, le diamètre des bulles atteint cette hauteur pour ∆Tsat  25oC et ΦC1 décroît pour
les températures de paroi telles que ∆Tsat

25oC. Ce résultat est confirmé par la figure 10.25. De
même, pour la simulation Vn  1 	 14 m/s, Dcrit  4 	 26 mm et ecar  15 	 3 mm. Sur la figure 10.19,
le diamètre des bulles atteint cette hauteur pour ∆Tsat  75oC et on observe sur la figure 10.26 que
ΦC1 décroît pour les températures de paroi telles que ∆Tsat

75oC. Ainsi, pour la simulation où
Vn=1 m/s, pour ∆Tsat

75oC, ΦC1 diminue avec l’augmentation de l’épaisseur de la sous-couche
thermique et le flux total est principalement gouverné par une combinaison de ΦQ et ΦE .
Les évolutions du flux total pour les deux simulations (Vn=1 m/s et Vn=3,17 m/s) en fonction de
∆Tsat sont comparées sur la figure 10.27.
















FIG. 10.25 – Evolution du flux total et des dif-
férentes composantes du flux pour la simulation
où Vn=3,17 m/s en fonction de ∆Tsat à l’impact
du jet.
















FIG. 10.26 – Evolution du flux total et des
différentes composantes du flux pour la si-
mulation où Vn=1 m/s en fonction de ∆Tsat à
l’impact du jet.
Afin de comparer nos résultats de simulations avec les résultats expérimentaux reportés sur la
figure 10.28, nous avons reproduit la figure 10.27 en échelles logarithmiques sur la figure 10.29,
où nous avons reporté quelques points expérimentaux. Nous observons que les niveaux du flux
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FIG. 10.27 – Evolution du flux total pour les deux simulations (Vn=1 m/s et Vn=3,17 m/s) en
fonction de ∆Tsat à l’impact du jet.
FIG. 10.28 – Courbes d’ébullition pour un jet















Vn=3,17 m/s - sim.
Vn=1 m/s - exp.
Vn=3,17 m/s -exp.
FIG. 10.29 – Evolution du flux total en
échelles logarithmiques pour les deux simu-
lations (Vn=1 m/s et Vn=3,17 m/s, ∆Tsub 
15K) en fonction de ∆Tsat à l’impact du jet.
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total donnés par les simulations sont semblables à ceux obtenus expérimentalement par Ishigai
et al. [59] dans les régimes d’ébullition nucléée et de transition (∆Tsat  150oC). Par contre, les
simulations ne sont pas capables, comme cela était prévu, de reproduire la transition vers le régime
d’ébullition en film.
Ainsi, d’après ces résultats, la version utilisée du logiciel Neptune 3D local avec les modifications
décrites dans le chapitre 9 permet de simuler des expériences transitoires de trempe par impact
de jet d’eau. Les flux calculés à l’impact présentent une dépendance à la vitesse du jet similaire à
celle observée pour les flux relevés expérimentalement.
10.4 Conclusion
Dans ce chapitre sont présentés les résultats des simulations effectuées aussi bien en régime sta-
tionnaire qu’en régime transitoire avec le logiciel Neptune 3D local, présenté dans le chapitre 8,
dans lequel nous avons introduit les modifications décrites dans le chapitre 9.
Nous avons d’abord cherché à reproduire les expériences stationnaires de Robidou [132] dans
les conditions expérimentales suivantes : dh=1,8 mm, ∆Tsub  16oC et Vj=0,8 m/s. Pour cela,
nous avons effectué des simulations pour 14 niveaux différents de températures imposées à 0,8
mm de la surface (Tw= cl ). Nous avons ensuite conservé la partie stationnaire des résultats de ces
simulations et calculé la moyenne et les écarts-types des différentes variables. Nous avons ainsi
pu tracer les moyennes de la fraction volumique, du diamètre des bulles, de leur fréquence, de
la densité de sites actifs en fonction de la température moyenne en surface à l’impact et à 3 mm
de l’impact du jet. Nous avons aussi observé la température du liquide, de la vapeur et de la
saturation ainsi que les différentes composantes du flux. Finalement, nous avons comparé les flux
obtenus par les simulations à celui relevé expérimentalement par Robidou [132] à l’impact du
jet et à 3 mm de l’impact. A l’impact du jet, les résultats des simulations sont très proches des
résultats expérimentaux : nous retrouvons le régime de convection forcée liquide, celui d’ébullition
nucléée avec le flux critique, le début du régime d’ébullition de transition ’classique’ et enfin le
plateau de flux. A 3 mm de l’impact, nous ne retrouvons pas la même valeur que le flux relevé
expérimentalement pour le flux critique, mais nous retrouvons les différents régimes d’ébullition
et le bon niveau de flux pour le plateau. Finalement, nous avons testé la sensibilité des résultats
des simulations à la corrélation donnant le nombre de Nusselt en convection forcée. Le choix
de cette corrélation joue un rôle important sur le flux en convection forcée et le niveau du flux
critique. Nous avons également testé la sensibilité des résultats à l’épaisseur finale de la sous-
couche thermique lorsque celle-ci est perturbée par l’ébullition (δth = f in). L’augmentation de cette
épaisseur entraîne la diminution du niveau de flux pour le plateau.
Nous avons ensuite effectué deux simulations en considérant les conditions expérimentales d’Ishi-
gai et al. [59] : dh=11 mm, ∆Tsub  15oC. Ces simulations de trempe ont été réalisées en transi-
toire : après avoir initialisé le calcul, nous l’avons laisser évoluer en relevant toutes les variables à
un même instant physique. Nous avons ainsi pu tracer les courbes d’ébullition. Nous avons choisi
d’observer l’effet de l’augmentation de la vitesse du jet sur le flux évacué à l’impact en considé-
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rant, deux vitesses différentes du jet en sortie de buse ( 1 m/s et 3,17 m/s). Les niveaux du flux total
donnés par ces simulations sont en accord avec ceux obtenus expérimentalement par Ishigai et al.
[59] dans les régimes d’ébullition nucléée et de transition (∆Tsat  150oC). L’effet de la vitesse du
jet sur le flux évacué en paroi est donc bien pris en compte par le modèle de transfert de flux de
chaleur en paroi (paragraphe 9.3.3). Par contre, les simulations ne sont pas capables de reproduire
la transition vers le régime d’ébullition en film.
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Conclusion de l’Øtude numØrique
Cette seconde partie décrit les différentes étapes qui ont permis la simulation d’impact de jet
liquide sur des plaques chaudes avec transferts thermiques en paroi et les résultats obtenus.
La version du logiciel Neptune 3D local telle qu’elle était début janvier 2004 est tout d’abord
décrite dans le chapitre 8. Les équations de bilans aux grandeurs moyennes sont données ainsi
que les modélisations des transferts de masse et d’enthalpie et des transferts de flux de chaleur
en paroi. Puis le chapitre 9 établit une liste de toutes les modifications qui se sont révélées né-
cessaires en vue de la simulation de jets impactants avec transferts thermiques. La mise en œuvre
de ces modifications est ensuite décrite et les différents choix effectués sont justifiés. Ainsi, des
études préliminaires monophasiques réalisées avec le logiciel Code_Saturne nous ont conduit à
choisir le traitement laminaire de la phase liquide. Ceci nous a poussé à nous appuyer sur l’ap-
proche du phénomène de plateau de flux impliquant les instabilités de Rayleigh-Taylor plutôt que
celle basée sur la turbulence du jet (partie I). De plus, à partir d’une première étude diphasique
d’un jet d’eau libre sans transfert thermique, nous avons choisi de traiter notre cas triphasique
(air/liquide/vapeur) en utilisant une approche Euler sur chaque phase, la phase liquide étant la
phase continue. Nous nous sommes ensuite appuyés sur l’étude phénoménologique du plateau de
flux réalisé dans la partie I pour modéliser les flux de chaleur en paroi et nous avons couplé un
modèle de conduction thermique bidimensionnelle dans la plaque au logiciel Neptune 3D local.
Pour résoudre des problèmes de surchauffe de la phase vapeur, nous avons modifié la modélisa-
tion des transferts de masse et d’enthalpie au sein de l’écoulement. Bien que cette modélisation
soit plus cohérente, elle n’est pas adaptée au traitement des écoulements à phases séparées et
donc à la simulation du régime d’ébullition en film. Afin de coupler le diamètre des bulles en
paroi au diamètre des bulles dans l’écoulement nous avons implanté une équation de transport
sur l’aire interfaciale. Cependant, cette équation couplée aux modélisations de la force de traînée
et du transfert de masse conduit à la divergence des calculs. Nous avons donc choisi d’imposer
des diamètres constants et différents dans les modélisations de la force de traînée et des trans-
ferts interfaciaux. Finalement, en nous basant sur l’étude phénoménologique et sur des résultats
de simulations nous avons choisi de considérer des maillages plans avec des tailles de mailles su-
périeures à la taille du plus petit phénomène physique que nous voulons capturer. Nous avons donc
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dû implanter un modèle de sous-maille. Une fois toutes ces modifications apportées au Neptune
3D local, nous avons simulé des expériences stationnaires d’impact de jet sur des plaques chaudes
(Robidou [132]) mais également des expériences transitoires (Ishigai et al [59]). Les résultats de
ces simulations sont interprétés et comparés aux résultats expérimentaux dans le chapitre 10. Nous
avons reproduit les expériences stationnaires de Robidou [132] dans les conditions expérimentales
suivantes : dh=1,8 mm, ∆Tsub  16oC et Vj=0,8 m/s. Pour cela, nous avons effectué 14 simulations
pour des températures imposées dans la paroi, à 0,8 mm de la surface d’impact, différentes (Tw= cl ).
Nous avons conservé la partie stationnaire des résultats des simulations et calculé la moyenne et
les écarts-types des différentes grandeurs. Nous avons ainsi pu tracer les courbes d’ébullition et les
comparer à celles relevées par Robidou [132] à l’impact et à 3 mm de l’impact du jet. A l’impact
du jet, les résultats des simulations sont cohérentes avec le résultat expérimental : nous retrouvons
le régime de convection forcée liquide, celui d’ébullition nucléée avec le flux critique, le début du
régime d’ébullition ’classique’ et enfin le plateau de flux. A 3 mm de l’impact, nous ne retrouvons
pas la même valeur que le flux relevé expérimentalement pour le flux critique, mais nous retrou-
vons les différents régimes d’ébullition et le bon niveau de flux pour le plateau. Finalement, nous
avons testé la sensibilité des résultats des simulations à la corrélation donnant le nombre de Nus-
selt en convection forcée. Le choix de cette corrélation a un impact sur le flux en convection forcée
et le niveau du flux critique. Nous avons également testé la sensibilité des résultats à l’épaisseur
finale de la sous-couche thermique lorsque celle-ci est perturbée par l’ébullition (δth = f in). L’aug-
mentation de cette épaisseur entraîne la diminution du niveau de flux pour le plateau. Nous avons
également effectué deux simulations en considérant les conditions expérimentales d’Ishigai et al.
[59] : dh=11 mm, ∆Tsub  15oC. Ces simulations de trempe ont été réalisées en transitoire. Nous
avons observé l’effet de l’augmentation de la vitesse du jet sur le flux évacué à l’impact (Vn=1 m/s
et Vn=3,17 m/s). Les niveaux du flux donnés par ces simulations sont en accord avec ceux obte-
nus expérimentalement par Ishigai et al. [59] dans les régimes d’ébullition nucléée et de transition
(∆Tsat  150oC). L’effet de la vitesse du jet sur le flux évacué en paroi est bien pris en compte par
le modèle de transferts de flux de chaleur en paroi (paragraphe 9.3.3). Par contre, les simulations
ne sont pas capables de reproduire la transition vers le régime d’ébullition en film.
Les résultats des simulations sont encourageants puisque nous arrivons a simuler des expériences
d’impact de jet sur une plaque chaude avec transferts thermiques aussi bien en régime stationnaire
qu’en régime transitoire et que nous retrouvons les courbes d’ébullition obtenues expérimentale-
ment. Cependant, il reste certains points qui pourraient être améliorés. Ainsi, il faudrait implanter
un modèle un peu moins sommaire donnant l’évolution de l’épaisseur de la sous-couche thermique
lorsque celle-ci est perturbée par l’ébullition en paroi. Nous pourrions également améliorer la mo-
délisation de la zone extérieure à l’impact du jet, car nous avons jusqu’à présent postulé (en nous
appuyant sur les travaux de Vader [164]) que la composante verticale du liquide (parallèle à l’axe
du jet) était constante sous le jet puis décroissait linéairement, avant de s’annuler pour x

3 dh.
Cependant, la question principale qui reste en suspens est la possibilité de relier l’équation du
transport d’aire interfaciale aux modélisations de la force de traînée et des transferts interfaciaux.
En effet, il est nécessaire, pour la cohérence de la simulation, de n’avoir qu’un seul et unique dia-
mètre de bulle. Pour résoudre ce problème, on pourrait modifier les modèlisations de la force de
traînée et des transferts interfaciaux mais il faudrait surtout étudier l’ordre de grandeur du diamètre
critique des bulles (Rcrit ) qui semble trop important.
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Nomenclature de la partie II
A une constante (équation 8.58)
AQ l’aire influencée par les bulles normalisée par l’aire totale
ai aire interfaciale (m
1
1)
aw diffusivité thermique de la plaque (m2/s)
C une constante
C > une constante (  1 équation (9.5))
Cd coefficient traduisant la traînée
C1 coefficient de masse ajoutée
D diamètre des bulles (m)
dh diamètre hydraulique du jet (m)
dk diamètre de la phase dispersée (m)
e énergie interne massique (J/kg)
ecar hauteur caractéristique des bulles (m)
E énergie totale massique (J/kg)
F une variable
f D coefficient de traînée
f fréquence d’émission des bulles (Hz)
g accélération gravitationnelle (m/s2)
H une variable
Hk enthalpie totale de la phase k (J/kg)
Hσk enthalpie totale de la phase k au voisinage de l’interface (J/kg)
hk enthalpie interne de la phase k (J/kg)
hσ = k enthalpie moyenne de la phase k au voisinage de l’interface (J/kg)
h coefficient d’échange par convection (W/m2/K)
hlg chaleur latente de vaporisation (J/kg)
h12 coefficient d’échange utilisé pour la fermeture de Π 01
Ik = i densité volumique des apports de quantité de mouvement à la phase k
résultant des échanges aux interfaces (kg/m2  s2)
I
0k = i densité volumique des apports de quantité de mouvement à la phase
k après soustraction de la contribution de la pression moyenne (kg/m2  s2)
k conductivité thermique (W/m/K)
kk conductivité moléculaire de la phase k (W/m/K)
ktk conductivité turbulente de la phase k (W/m/K)
Nu nombre de Nusselt
n densité de sites actifs surfacique (nombre/m2)
nk = j vecteur unitaire normal à l’interface et dirigé vers l’extérieur





Pr nombre de Prandtl
P pression (Pa)
p pression (Pa)
p’ fluctuation de la pression (Pa)
q flux de chaleur (W/m2)
qT flux de chaleur turbulent (W/m2)
qt densité du flux de chaleur turbulente (W/m2)
q2 énergie cinétique turbulente (m2  s2)
qi = j covariance des mouvements fluctuants des phases i et j (m2  s2)
qσ = k densité de flux de chaleur entre la phase k et l’interface (W/m2)
Re nombre de Reynolds
Rep Reynolds particulaire
rcmax rayon maximum des cavités activables (m)
rcl rayon des cavités activées en paroi (équation (8.69)) (m)
S source d’énergie extérieure (W/m3) ou de quantité de mouvement (m/s2)
ou d’enthalpie (W/m3)
St nombre de Stanton
T température (oC)
Tlb température du liquide au sommet des bulles (oC)
t temps (s)
tQ temps d’attente entre 2 bulles (s)
u vitesse (m/s)
Uσ vitesse de l’interface (m/s)
Ulb norme de la vitesse du liquide au sommet de la bulle (m/s)
U0 constante (m/s)
Ur norme de la vitesse relative entre la vapeur et le liquide (m/s)
uσk = i vitesse au voisinage de l’interface de la phase k (m/s)
u’ fluctuation de la vitesse (m/s)
u¯R vitesse relative (équation (8.38))
u¯
> k vitesse prédite par le logiciel (m/s)
u
>
vitesse de frottement (m/s)
Vb volume des bulles (m3)
Vj vitesse du jet au niveau de l’impact (m/s)
v¯r vitesse relative moyenne (équation (8.34))
v¯d vitesse de dérive (Simonin et Bel Fdhila [151])
W tσk puissance des contraintes fluctuantes aux interfaces
dans leur mouvement fluctuant
w j vitesse locale de propagation de l’interface (m/s)
X une variable




y Jo distance adimensionnelle caractéristique de la frontière entre




α faction volumique ou taux de présence
χ fonction caractéristique de phase
∆T écart de température (oC)
∆t pas de temps (s)
δ distribution de Dirac
φ flux (W/m2)
Γ la densité volumique de transferts de masse à l’interface (kg/m3/s)
Γk = E la densité volumique de transferts de masse à l’interface
associée à l’ébullition en paroi (kg/m3/s)
γ décélération due au jet impactant (m/s2)
κ constante de Karman
λ une constante
ν viscosité cinématique (m2/s)
µ
t viscosité turbulente (kg/m/s)
Πk densité volumique des apports d’enthalpie à la phase k
résultant des échanges aux interfaces (W/m3)
Π
0k densité volumique des apports d’enthalpie à la phase
k après soustraction de la contribution du transfert de masse (W/m3)
pik = E densité volumique des apports d’énergie totale à la phase k
résultant des échanges aux interfaces (W/m3)
pik =H densité volumique des apports d’enthalpie à la passé k
résultant des échanges aux interfaces (W/m3)
ρ masse volumique (kg/m3)
σ tension superficielle (Pa/m)
σi j tenseur des contraintes (N/m2)
σTi j tenseur des contraintes turbulentes (N/m
2)(tenseur de Reynolds)
σt contrainte de frottement turbulent (kg/m/s2)





b au sommet de la bulle
bul bulles
C1 conduction monophasique liquide
C2 conduction monophasique vapeur
crit critique
cl condition limite








I indice de cellule
i indice de phase
j indice de phase




Nu en convection forcée













Cette étude se place dans le contexte du refroidissement par jet des aciers lors du laminage à
chaud, bien que ses applications potentielles soient plus larges. Notre travail s’inscrit plus par-
ticulièrement dans le contexte de l’industrie sidérurgique puisqu’il a été réalisé en partenariat
avec ARCELOR. Les caractéristiques mécaniques de l’acier (dureté, élasticité, aptitude à l’em-
boutissage) dépendent du refroidissement des bandes au laminage à chaud. ARCELOR a accru
ses connaissances sur le refroidissement par jet d’eau impactant en finançant la thèse de Robi-
dou [132]. Robidou [132], à partir d’un dispositif expérimental de jet plan impactant une surface
chauffée, a étudié tous les régimes d’ébullition en régime stationnaire à différentes distances de
l’impact. Cet auteur a plus particulièrement travaillé sur le domaine de l’ébullition de transition et
sur le phénomène de plateau de flux. L’objectif principal de ce travail était la simulation numérique
des expériences d’impact de jet sur une plaque chaude réalisées par Robidou [132]. L’étude s’est
déroulée en deux parties. La première partie est une étude phénoménologique des phénomènes
conduisant au plateau de flux sous un jet impactant alors que la seconde partie traite des modé-
lisations implantées dans le logiciel polyphasique Neptune 3D local en vue de la simulation des
transferts de chaleur dans la configuration d’un jet libre impactant une plaque chaude. Le modèle
de transferts de flux de chaleur en paroi découle de l’étude effectuée dans la première partie.
Le phénomène de plateau de flux en ébullition de transition a été observé par différents auteurs
dans le cas d’un jet impactant : Robidou [132] et Miyasaka et al. [100] ont réalisé des études
stationnaires et Hall et al. [43], Ishigai et al. [59] et d’Ochi et al. [119] ont effectué des études tran-
sitoires, en trempe. Le plateau de flux se caractérise par un flux évacué constant en fonction de la
température de surface et cela sur une large plage de températures pariétales. La première partie de
ce document donne tout d’abord une description complète de ce phénomène. Il en résulte que le
plateau de flux est probablement dû à un phénomène instationnaire où le liquide est chauffé
au contact de la paroi avant d’être évacué. Nous supposons alors que l’hydrodynamique du
jet impactant est à l’origine d’instabilités à l’interface liquide/vapeur qui conduisent à l’oscilla-
tion périodique des bulles et au remouillage intermittent de la paroi. Deux approches sont alors
développées pour expliquer l’origine de la fragmentation des bulles en paroi : fragmentation des
bulles, au-delà du rayon critique, due aux instabilités de Rayleigh-Taylor qui se développent à l’in-
terface liquide/vapeur ou due à la turbulence créée par l’hydrodynamique du jet. Dans ces deux
approches, nous déterminons les grandeurs caractéristiques de ces instabilités (le rayon critique
des bulles Rcrit et leur fréquence d’oscillation τ). Nous considérons alors, qu’à chaque oscillation
de bulle, un volume de liquide pénètre dans la vapeur et entre en contact avec la paroi. Ce liquide
s’étale sur la paroi et s’échauffe par conduction transitoire. Alors que la température de ce vo-
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lume liquide devient, en moyenne, proche de la température de saturation, une partie du liquide
en contact direct avec la paroi devient très surchauffée. Lorsque la température de cette fraction
de liquide a atteint la surchauffe nécessaire à la nucléation hétérogène des bulles de vapeur, ce
liquide s’évapore violemment. Bien que la quantité de vapeur créée soit faible, elle conduit à l’ex-
pulsion du reste du volume liquide dans l’écoulement. Les deux approches donnent des résultats
similaires. L’équation donnant le plateau de flux est validée par les résultats expérimentaux
disponibles dans la littérature : Miyasaka et al. [100], Hall et al. [43], Ishigai et al. [59] et




C), de diamètres du jet (1,8-20 mm) étendues. Des critères physiques pour définir les
deux extrémités du plateau de flux (le flux du premier minimum et du minimum d’ébullition en
film) sont déterminés dans les chapitres 4 et 5 de la partie I, respectivement.
La seconde partie décrit les différentes étapes qui ont permis la réalisation des simulations d’im-
pact de jet liquide sur des plaques chaudes avec transferts thermiques en paroi. La version du
logiciel Neptune 3D local telle qu’elle était début janvier 2004 est présentée : les équations de
bilans aux grandeurs moyennes, les modélisations des transferts de masse et d’enthalpie et des
transferts de flux de chaleur en paroi. La démarche suivie pour la qualification du logiciel sur
nos cas d’étude et l’introduction de modèles adaptés à la simulation de jets impactant avec trans-
fert thermique sont présentées. La mise en œuvre de ces modélisations est ensuite décrite et les
différents choix effectués sont justifiés :
  Les choix de la méthode de simulation
A partir d’une étude sur la turbulence d’un jet monophasique, nous avons choisi de traiter
l’écoulement de phase liquide en laminaire. De ce choix résulte le choix d’implanter dans le
logiciel l’approche du phénomène de plateau de flux impliquant les instabilités de Rayleigh-
Taylor plutôt que celle basée sur la turbulence du jet (partie I). En nous basant sur une
première étude diphasique d’un jet d’eau libre sans transfert thermique, nous avons choisi de
traiter notre cas triphasique (air/liquide/vapeur) en utilisant une approche Euler sur chaque
phase, la phase liquide étant la phase continue.
  Les différents modèles introduits :
A partir de l’étude phénoménologique du plateau de flux réalisée dans la partie I, nous avons
modélisé les flux de chaleur en paroi et nous avons couplé un modèle de conduction
thermique bidimensionnelle dans la plaque au logiciel Neptune 3D local. Pour résoudre des
problèmes de surchauffe de la phase vapeur nous avons modifié la modélisation des transferts
de masse et d’enthalpie au sein de l’écoulement. Bien que cette modélisation soit plus co-
hérente, elle n’est pas adaptée au traitement des écoulements à phases séparées et donc à la
simulation du régime d’ébullition en film. Nous avons aussi implanté une équation de trans-
port sur l’aire interfaciale pour coupler le diamètre des bulles en paroi au diamètre des bulles
dans l’écoulement. Cependant, comme le couplage de cette équation aux modélisations de
la force de traînée et du transfert de masse conduit à la divergence des calculs, nous avons
choisi de ne pas réaliser ce couplage et de conserver des diamètres constants et distincts
dans les modélisations de la force de traînée et des transferts interfaciaux.
Finalement, pour valider nos modélisations, nous avons simulé des expériences stationnaires
(Robidou [132]) et transitoires (Ishigai et al [59]). Les résultats de ces simulations ont été com-
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parés aux résultats expérimentaux. Les principaux résulats obtenus sont :
|
Expériences stationnaires :
Nous avons reproduit les expériences stationnaires de Robidou [132] dans les conditions
expérimentales suivantes : dh=1,8 mm, ∆Tsub  16oC et Vj=0,8 m/s. Nous avons tracé les
courbes d’ébullition que nous avons comparées à celles relevées par Robidou [132] à l’im-
pact et à 3 mm de l’impact du jet. A l’impact du jet, les résultats des simulations sont
très proches du résultat expérimental alors qu’à 3 mm de l’impact, nous ne retrouvons
pas le flux relevé expérimentalement pour le flux critique, mais nous retrouvons les
différents régimes d’ébullition et le bon niveau de flux pour le plateau.
|
Expériences transitoires :
Nous avons également effectué deux simulations avec les conditions expérimentales d’Ishi-
gai et al. [59] : dh=11 mm, ∆Tsub  15oC. Ces simulations de trempe ont été réalisées en
transitoire. Nous avons observé l’effet de l’augmentation de la vitesse du jet sur le flux éva-
cué à l’impact en considérant deux vitesses du jet en sortie de buse différentes ( 1 m/s et
3,17 m/s). Les niveaux du flux donnés par ces simulations sont cohérent avec ceux ob-
tenus expérimentalement par Ishigai et al. [59] dans les régimes d’ébullition nucléée et
de transition (∆Tsat  150oC). L’effet de la vitesse du jet sur le flux évacué en paroi est
bien pris en compte.
Notre étude nous a permis d’apporter des avancées significatives sur deux aspects complémen-
taires relatifs au refroidissement de plaques d’acier par jets impactants : d’une part une analyse
théorique du plateau de flux, phénomène entraînant de forts transferts de chaleur sous un jet impac-
tant et d’autre part une étude de modélisation numérique qui conduit, entre autre, à l’implantation
dans le logiciel Neptune 3D local d’un modèle de transfert de chaleur en paroi et à la simula-
tion de la plupart des régimes d’ébullition. Les résultats des simulations sont encourageants
puisque nous arrivons à simuler des expériences d’impact de jet sur une plaque chaude avec
transferts thermiques aussi bien en régime stationnaire qu’en régime transitoire et que nos
résultats de simulation sont assez proche des courbes d’ébullition obtenues expérimentale-
ment à l’impact et à 3 mm de l’impact.
Cependant, certaines améliorations devraient encore être apportées afin de pouvoir notamment
traiter le régime d’ébullition en film.
L Dans la méthode de résolution choisie, qui est une approche Eulérienne sur chaque phase,
les modélisations de la force de traînée et des transferts interfaciaux devraient être modifiées
afin qu’elles soient valables pour tous types d’écoulements, aussi bien pour des écoulements
à phases dispersées que des écoulements à phases séparées. Une autre méthode s’appuyant
sur une approche mixte ’Volume of Fluid - Modèle à deux fluides’ pourrait être envisa-
gée pour le traitement des écoulements bouillants à phases séparées. Chacune des phases
séparées pourrait contenir une phase dispersée (présence de gouttes dans la phase vapeur
continue, présence de bulles dans la phase liquide continue) et serait traitée à l’aide d’un
modèle à deux fluides. L’interaction entre les phases séparées serait traitée par une méthode
de type VOF.
L La modélisation des transferts d’enthalpie devrait aussi pouvoir prendre en compte l’éven-
tualité où la température de la vapeur s’élèverait au-delà de la température de saturation.
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Nous pourrions ainsi traiter le régime d’ébullition en film.
L Un travail sur la stabilité du logiciel lors de forts gradients temporels de flux pourrait amé-
liorer la convergence des calculs. Nous pourrions alors considérer des maillages dont la
taille des mailles en paroi serait inférieure à 10µm. Nous n’aurions alors plus besoin d’in-
troduire un modèle de sous-maille pour tenir compte de l’évacuation, à chaque oscillation,
du volume de liquide chauffé.
L Les diamètres de fragmentation calculés dans les simulations numériques sont trop impor-
tants bien qu’ils soient du même ordre de grandeur que le diamètre d’Unal. Des études
paramétriques sur l’influence de la constante k1 (0<k1  1) (équation (3.5)) devraient être
réalisées pour voir si nous pouvons obtenir les niveaux de flux relevés expérimentalement
tout en ayant des diamètres de bulles plus réalistes. L’étude sur le couplage entre l’équation
de transport de l’aire interfaciale et les modélisations de la force de traînée et des transferts
interfaciaux pourrait alors être poursuivie. En effet, il serait nécessaire pour la cohérence
de nos simulations numériques de n’avoir plus qu’un seul et unique diamètre de bulle. Le
diamètre des bulle au détachement (Dm) serait alors relié au diamètre des bulles dans l’écou-
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CorrØlations existantes dans la
littØrature pour dØcrire les ux
ØchangØs dans les diffØrents rØgimes
d’Øbullition sous un jet impactant
A.0.1 Hydrodynamique du jet impactant
Cette synthèse se consacre à des jets liquides continus, ce qui exclut les sprays et les études d’im-
pact de gouttes. Quatre configurations de jet peuvent être distinguées : les jets à surface libre,
les jets plongeants (plunging), les jets immergés et les jets de paroi. Le jet à surface libre est
injecté dans une atmosphère non miscible (un jet de liquide dans du gaz) et le liquide atteint la
surface d’impact sans rencontrer de grande résistance de la part de l’atmosphère. Le jet plongeant
diffère uniquement par le fait qu’il impacte dans une couche de liquide couvrant la surface dont
l’épaisseur est inférieure à la distance buse-surface. Le jet immergé est injecté directement dans
une atmosphère miscible (liquide dans liquide). La différence entre un jet immergé et un jet plon-
geant est que l’épaisseur de liquide couvrant la surface dans le cas du jet immergé est supérieure
à la distance buse-surface alors qu’elle ne l’est pas dans le cas d’un jet plongeant. Le jet en paroi
s’écoule parallèlement à la surface. Il peut être en configuration libre ou immergée. Nous ne nous
intéresserons, par la suite, essentiellement à des jets à surface libre.
Les trois premières configurations (jets à surface libre, jets plongeants et les jets immergés) in-
duisent des champs de vitesse similaires. La figure A.1 décrit de façon représentative un jet libre
et plan. La distribution de pression et la distribution de vitesse tangentielle obtenues pour un jet
libre ayant un profil de vitesse uniforme (Milne-Thomson [96]) sont aussi représentées sur cette
figure. La pression est maximale au point d’impact due à la contribution dynamique du jet impac-
tant. Avec l’augmentation de la distance dans l’écoulement, la pression décroît de façon monotone
jusqu’à la pression ambiante. Inversement, la vitesse tangentielle est nulle à l’impact et augmente
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FIG. A.1 – Distributions de pression et de vitesse pour un jet plan à surface libre (avec un profil
uniforme en sortie de buse)
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avec la distance dans l’écoulement jusqu’à atteindre la vitesse du jet (avant impact).
Afin de clarifier la discussion sur l’ébullition, des régions d’écoulements différents sont définies
le long de la surface d’impact : la région de stagnation, d’accélération et d’écoulement parallèle.




w j  0 ( 5
 
. Elle est définie par une augmentation presque linéaire de la composante
tangentielle de la vitesse dans l’écoulement. Dans la région d’accélération (0 ( 5  xw j  2 d’après
Wolf [175] ou 0 ( 5  xw j  3 d’après Vader [164]), le fluide continue d’accélérer et finit par appro-
cher la vitesse du jet. Puis pour xw j

2 ou 3 (dans la région d’écoulement parallèle) la vitesse de
l’écoulement est à peu près celle du jet et les effets hydrodynamiques dûs à l’impact ne sont plus
observés.
Dans toutes les configurations de jet, la vitesse varie entre la sortie de la buse (Vn) et la surface
d’impact (V j). Pour des jets à surface libre, la gravité accélère l’écoulement (dans la configuration
du jet tombant sur la plaque). La hauteur du jet et la vitesse au niveau de l’impact sont liées par la
relation :V j 
.
V 2n  2gz avec une bonne approximation. Elle est calculée d’après l’équation de
Bernoulli en supposant que la pression le long d’une ligne de courant de surface du jet est égale
à la pression atmosphérique. Mais cette vitesse reste une estimation car la présence d’éventuels
tourbillons ou instabilités n’est pas prise en compte. En considérant cette relation, la différence
entre Vn et Vj devient négligeable pour de grandes vitesses de jets ou de faibles hauteurs de jets
( zVn2  10
1
3).
Ces configurations de jet vont avoir un impact sur la température de saturation. En effet, la distri-
bution de pression détermine les conditions de saturation locale le long de la surface. Ainsi pour
un jet d’eau à saturation, à la pression ambiante Pa=1,013 bar et une vitesse d’impact de V j  10









C (température de saturation pour des distances supérieures à quelques dimensions
du jet). De telles variations de la température de saturation (Tsat) se répercutent dans le degré de
sous-saturation (∆Tsub) et dans l’écart entre la température de paroi et la température de saturation
(∆Tsat ). Mudawar et Wadsworth [113] ont relevé ce problème pour des jets confinés. Cependant,
beaucoup d’autres publications établissent les conditions de saturation à partir de la pression am-
biante. En effet, pour des configurations non confinées où la taille de la surface chauffante est très
grande devant celle de la buse, il est possible de considérer les conditions à l’ambiante sur presque
toute la surface (en excluant la région centrée sur l’impact et de rayon quelques dimensions du
jet). Dans de tels cas, l’utilisation de conditions de saturation prises à température et pression
ambiantes est justifiable.
A.0.2 Transfert de chaleur par jet impactant avec ébullition
Introduction
La figure A.2 présente les différents mécanismes d’ébullition qui apparaissent au niveau d’une
surface refroidie par un jet à surface libre. Ainsi, plusieurs régimes d’ébullition au niveau de la
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surface sont observables simultanément à différentes positions. La chaleur est, d’après cette figure,
évacuée au point d’impact par convection forcée. Dans la zone adjacente, le fluide est surchauffé
et l’ébullition apparaît. Plus on s’éloigne du jet, plus l’ébullition est importante et les bulles de
vapeur se détachant de la paroi pulvérisent de fines gouttes de liquide. Suite à ces pertes de liquide
et au débit grandissant de vapeur, le flux critique est atteint et la surface tend à s’assécher. Les
différents mécanismes de transfert de chaleur le long de la surface conduisent à des coefficients
de transfert thermique distincts et donc à des températures pariétales (ou flux extraits) dépendant
fortement de la distance par rapport à l’impact du jet.
FIG. A.2 – Forme d’écoulement d’un jet à surface libre
Une façon de représenter les transferts de chaleur est obtenue en traçant la densité de flux ther-
mique en surface, q 3 3 , en fonction de la différence entre la température de la plaque et la tempé-
rature du liquide à saturation (i.e. ∆Tsat ). Ceci conduit à la courbe d’ébullition qui est représentée
schématiquement en figure A.3 pour un liquide saturé.
Le but de cette étude est la prédiction et la modélisation du flux évacué dans une configuration de
jet impactant une surface chauffée. Cette étude se base sur les données expérimentales obtenues
par Robidou [132]. Le dispositif expérimental utilisé par l’auteur est décrit en annexe E. L’allure
générale des courbes d’ébullition obtenues par Robidou [132] est représentée sur la figure A.5.
Ces courbes sont schématisées sur la figure A.4. Sur les figures A.5 et A.4, différents régimes
d’ébullition sont discernables : le régime de convection forcée, le régime d’ébullition nucléée (qui
comprend l’ébullition nucléée partielle et l’ébullition pleinement développée), celui de l’ébullition
de transition et le régime de l’ébullition en film. Les différents points caractérisant le passage entre
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FIG. A.3 – Courbe d’ébullition de l’eau à Patm
deux régimes sont aussi reportés sur ces figures : le début de l’ébullition nucléée, le flux critique et
le flux minimum d’ébullition en film. Il est possible d’observer la décomposition en deux parties
du régime d’ébullition de transition pour des mesures effectuées à proximité de l’impact (x  6
mm). La première partie présente une décroissance du flux en fonction de la température en paroi
alors que la seconde correspond à un flux constant (un plateau de flux). Ces deux parties sont
séparées par le “premier minimum de flux”. De plus on remarque que la seconde partie de ce
régime disparaît lorsque les mesures sont effectuées en des points éloignés de l’impact du jet
(x  6 mm).
Cette partie bibliographique a pour but d’établir une revue ainsi qu’une analyse des connaissances
actuelles sur les transferts de chaleur pour des jets impactants à surface libre, ceci en vue de
modéliser les différents régimes de la courbe d’ébullition. Chaque régime correspondant à un mé-
canisme physique d’ébullition différent, les corrélations du flux de chaleur évacué ne sont valables
que pour un régime d’ébullition donné. Les différents régimes sont donc étudiés successivement
dans cette bibliographie. Chaque régime d’ébullition est décrit et la corrélation prédisant le plus
précisément les données de Robidou [132] obtenues dans ce régime est recherchée dans la lit-
térature. Les résultats des comparaisons entre les corrélations de la littérature et les données de
Robidou sont reportés dans cette partie bibliographique pour une meilleure compréhension du lec-
teur. On s’attache également à la détermination des critères de passage entre deux régimes. De
plus, comme le flux extrait au niveau de la plaque ne dépend pas seulement du régime d’ébullition
mais aussi de la localisation du point de mesures sur la plaque (figure A.4), une distinction est faite
entre les corrélations qui existent à l’impact du jet et celles dans l’écoulement, au-delà du point
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x supérieur à 6 mm










































FIG. A.4 – Schématisation des courbes d’ébullition locales de Robidou [132] à différentes dis-
tances de l’impact
d’impact.
Les différents régimes d’ébullition
Convection forcée monophasique : Le régime de convection forcée monophasique est carac-
térisé par un transfert thermique en absence d’ébullition. La relation entre le flux extrait et la












. Dans les cas d’impact de jets, le coefficient d’échange convectif (h) varie le
long de l’écoulement avec le développement d’une couche limite laminaire et atteint son maxi-
mum à la transition entre la couche limite laminaire et turbulente. Ce coefficient dépend aussi des
propriétés physiques du fluide et de la vitesse de l’écoulement. Il en résulte que la température
de la plaque (à flux constant) ou le flux extrait (à température de la plaque constante) va aussi
varier avec ces paramètres. Le transfert de chaleur par jet impactant en convection forcée a fait
l’objet de nombreuses études expérimentales et numériques ( Downs and James [33] ; Viskanta
and Incropera [168] ; Y. Miyasaka and S. Inada [99] ; Vader [165] [167]).
Le coefficient d’échange convectif h est fortement dépendant des propriétés thermophysiques du
fluide, de la vitesse du jet ainsi que de la distance entre le point d’impact et la position dans
l’écoulement (d’où la nécessité de différencier l’impact et la zone d’écoulement parallèle). Cette
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FIG. A.5 – Description des courbes d’ébullition locales de Robidou [132] à différentes distances
de l’impact, ∆Tsub  16 
 C, Vj= 0.80 m/s
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CORRÉLATION ADÉQUATE, À L’IMPACT :
Les corrélations trouvées dans la littérature considèrent un nombre de Reynolds du jet défini à








l étant la largeur de la buse pour un jet plan et d le diamètre du jet.





Le nombre de Prandtl tient compte des propriétés thermophysiques du fluide à sa température en






Dans la littérature, les corrélations les plus significatives pour notre étude utilisent les propriétés
thermophysiques du fluide calculées à la température de sortie de buse.
Vader et al. [164] propose dans la configuration d’un refroidissement stationnaire (i.e. indépendant
du temps) et pour des nombres de Reynolds compris entre 2 ( 104 et 9 ( 104 la corrélation (A.5) :
Nu j  0 	 28Re j0 = 58Pr0 = 4 (A.5)
Wolf [175] propose la corrélation (A.6) pour un refroidissement stationnaire. Cette corrélation a
été établie à partir de mesures avec des nombres de Reynolds compris entre 3 ( 104 et 6 ( 104 :
Nu j  0 	 202Re j0 = 62Pr0 = 4 (A.6)
Zumbrunnen [182] propose les corrélations (A.7) et (A.8) pour un refroidissement transitoire.
Une expérience de refroidissement transitoire consiste, en général, à suivre au cours du temps la
température d’une plaque chaude qui subit une trempe par jet impactant. Alors que, lors d’une
expérience de refroidissement stationnaire, La température ou le flux qui est imposé en paroi est
constant au cours du temps. La corrélation (A.7) a été établie avec une buse de largeur 1,02 cm et
pour des nombres de Reynolds compris entre 104 et 5 ( 104. La corrélation (A.8) a été établie avec
une buse de largeur 2,03 cm et pour des nombres de Reynolds compris entre 1
	
5 ( 104 et 9 ( 104 :
Nu j  0 	 33Re j0 = 608Pr0 = 4 (A.7)
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Nu j  0 	 149Re j0 = 666Pr0 = 4 (A.8)
Robidou [132] propose, pour un chauffage stationnaire à température imposée à partir d’une ré-
gression des données expérimentales, la corrélation suivante :
Nu j  0 	 31Re j0 = 61Pr0 = 4 (A.9)
L’équation (A.9) corrèle les données expérimentales à  11%.
Moxon [112] ayant travaillé sur le problème de percement de structures par un jet de corium
liquide propose une synthèse des corrélation permettant de calculer le coefficient d’échange à
l’impact d’un jet en convection forcée. Cette synthèse est reporté dans le tableau A.1
On retrouve dans les corrélations expérimentales reportées ci-dessus les conclusions obtenues à
partir des modèles de couche limite laminaire et turbulente (Schlichting [143]). En effet, au voisi-
nage de l’impact, pour un jet laminaire, une couche limite laminaire se développe et le nombre de
Nusselt évolue comme le nombre de Reynolds à la puissance 0,5 (Nu

Re0 P 5). Cependant, la pré-
sence de turbulence dans le jet incident est susceptible d’aboutir au développement plus précoce
d’une sous couche turbulente ce qui ,d’après le modèle de couche limite turbulente, conduit à un
accroissement sensible du nombre de Nusselt (Nu

Re0 P 8).
CORRÉLATION ADÉQUATE, EN CONVECTION FORCÉE, À L’IMPACT :
On cherche à déterminer parmi les corrélations reportées précédemment celle qui est la mieux
adaptée à l’expérience traitée par Robidou [132].Pour cela, on considère le coefficient de transfert
expérimental et on le compare à ceux obtenus à partir des différentes corrélations. Sur la figure
A.6 (V j=0.8 m/s et ∆Tsub  16 
 C) le coefficient d’échange à l’impact du jet est constant dans le
domaine de convection monophasique. La comparaison entre ces différents coefficients est réalisée
sur 34 résultats d’expériences de Robidou, en jet libre (0
	
57  V j0 	 96 m/s et 5  ∆Tsub  19 
 C).
L’erreur relative et l’écart type moyens obtenus à partir des différentes corrélations sont donnés en
annexe D et rapportés dans les tableaux A.2 et A.3.
A partir des tableaux A.2 et A.3 , on remarque que les corrélations décrivant le mieux les transferts
de chaleur en convection forcée monophasique sont celles de Robidou (A.9) (élaborée à partir de
ces données expérimentales), de Brdlik et al. et Sitharamayya et al. (tableau : A.1). Ces deux





2800). La corrélation de Saïto et al. A.1 établie pour un
fluide autre que l’eau et dans une gamme de Reynolds beaucoup plus élevée, donne les résultats
les plus éloignés des résultats expérimentaux (erreur moyenne de 65,8 % mais avec un faible écart














d Plage de Re Fluide
Brdlik et al. [16] NuD 0

62 Re0  5 Pr1  3 10,7 6,2 1600-2400 eau
Sitharamayya et al. [155] NuD 0

508 Re0  523 Pr1  3 12,7 8 2500-20000 eau
Epstein et al. [36] NuD 0

778 Re0  5 Pr0 Ł 35 - - - -
Saïto et al. [141] NuD 0

033 Re Pr 10-30 - 74000-350000 sodium cloride
TAB. A.1 – Synthèse de Moxon [112] en convection forcée, à l’impact du jet
Auteurs Robidou (A.9) Brdlik et al. [16] Sitharamayya et al. [155] Zumbrunnen (A.7)
Erreur moyenne 14,7 % 15 % 15,8 % 17,1 %
Ecart type 12,3 % 9,9 % 10,2% 14,1 %
TAB. A.2 – Moyenne et écart type de l’erreur relative sur le coefficient de transfert en convection forcée monophasique, à l’impact
Auteurs Epstein et al. [36] Zumbrunnen (A.8) Vader (A.5) Wolf (A.6) Saïto et al. [141]
Erreur moyenne 19,2 % 21,6 % 24,7 % 25,4 % 65,8%
Ecart type 15,1 % 11,9 % 12,1 % 12,2% 6,3 %
TAB. A.3 – Moyenne et écart type de l’erreur relative sur le coefficient de transfert en convection forcée monophasique, à l’impact (suite)
Auteurs Vader (A.12) Mc Murray et al. (A.13) Robidou (A.16) Hatta et al.(A.15)
x= 3 mm moyenne 18,8 % 20,2 % 27,3 % 16,5 %
écart type 10,1 % 10 % 22,9 % 16,7 %
x= 6 mm moyenne 23,4 % 23,9 % 30,6 % 33 %
écart type 15,6 % 16 % 21 % 23,7 %
x= 19 mm moyenne 24,7 % 24,5 % 38,5 % 83,4 %
écart type 16% 15,8 % 31% 52,2 %
Moyenne totale 22,3 % 22,9 % 32,1 % 44,3 %
Moyenne de l’écart type 13,9 % 13,9 % 25 % 30,8 %








CORRÉLATIONS DU TRANSFERT DE CHALEUR DANS L’ÉCOULEMENT,
AU DELÀ DU POINT D’IMPACT :
Les corrélations trouvées dans la littérature sont basées sur un nombre de Reynolds différent de











Vader [164] propose pour un refroidissement avec un jet plan pour un écoulement laminaire dans la
zone d’écoulement parallèle pour des nombres de Reynolds compris entre 100 et 105 la corrélation
(A.12) :
Nux  0 	 89Rex0 = 48Pr0 = 4 (A.12)
Mc Murray et al. [114] proposent les corrélations (A.13) et (A.14) pour un jet plan et pour des
écoulements laminaires ou turbulents. Le nombre de Reynolds critique déterminant la transition
entre un écoulement laminaire et un écoulement turbulent est de l’ordre de 3 ( 105 : Vader [164]
montre l’importance de la turbulence sur le transfert thermique au point d’impact ainsi qu’en aval
de l’écoulement. En moyennant les résultats de quatorze expériences en convection forcée, Vader
estime le nombre de Reynolds critique à Rex = c  3 	 6 ( 105 &  2 	 7 ( 104
 
, ce qui est en accord avec
les résultats de Mc Murray [114]. Par contre, pour un refroidissement transitoire sur une plaque
épaisse, Zumbrunnen [182] avait estimé le nombre de Reynolds critique à Rex = c  1 	 9 ( 105.
Nux  0 	 75Rex0 = 5Pr1 - 3 	 écoulement laminaire (A.13)
Nux  0 	 037Rex0 = 8Pr1 - 3 	 écoulement turbulent (A.14)
Hatta et al. [48], à partir des mesures et observations de Kokado et al. [74], proposent un modèle
pour prédire le refroidissement d’une plaque d’acier lors d’une trempe par un jet d’eau lami-
naire. Dans la zone de remouillage, les auteurs supposent que le transfert thermique se produit par
convection forcée (l’ébullition nucléée est négligée) et le coefficient d’échange peut se mettre sous
la forme :
Nux  0 	 063Rex0 = 8Pr1 - 3 (A.15)
Robidou [132] propose pour un chauffage stationnaire à température imposée à partir d’une ré-
gression des données expérimentales, l’équation (A.16) :
Nux  0 	 81Rex0 = 53Pr0 = 4 (A.16)
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Cette équation est caractéristique d’un régime de couche limite laminaire, qui peut être perturbé
par la turbulence de l’écoulement incident. Cependant l’auteur reconnaît que l’équation (A.16)
corrèle d’autant moins ses données que la distance à l’impact augmente.
CORRÉLATION ADÉQUATE, EN CONVECTION FORCÉE, DANS L’ÉCOULEMENT :
On cherche à déterminer parmi les corrélations reportées précédemment celle qui est la mieux
adaptée à l’expérience traitée par Robidou [132]. Pour cela, on considère le coefficient de transfert
expérimental à différentes différentes distances du point d’impact : 3 mm, 6 mm et 19 mm ( figure
A.6, V j=0.8 m/s et ∆Tsub  16 
 C). Ces coefficients sont ensuite comparés à ceux obtenus à partir
des corrélations de Vader (A.12), de Mc Murray et al. (A.13) (le Reynolds des expériences de
Robidou [132] étant nettement inférieurs au Reynolds critique, l’écoulement est laminaire d’où
le choix de l’utilisation de la corrélation (A.13)), de Hatta et al. (A.15) et de Robidou (A.16)
. La comparaison entre ces différents coefficients est réalisée sur les résultats d’expériences de
Robidou, en jet libre (0
	
57  V j  0 	 96 m/s et 5  ∆Tsub  19 
 C). L’erreur relative moyenne et
son écart type sont donnés en annexe D et sont rapportés dans le tableau A.4.
On remarque que les corrélations de Vader (A.12) et de Mc Murray et al. (A.13) donnent les
résultats les plus proches des données expérimentales (les erreurs relatives moyennes sont de 22,3
% et 22,9 % respectivement avec des écart types de 13,9%). Puis, la corrélation établie par Robidou
corréle les données expérimentales à 32,1% (écart type de 25 %) alors que celle de Hatta et al.
les corrèle à 44,3% avec un écart type de 30,8 %. De plus, alors que les résultats donnés par
la corrélation de Hatta et al. s’éloignent des résultats expérimentaux avec une distance à l’impact
croissante, les corrélations de Vader, Mc Murray et al. et Robidou donnent des résultats acceptables
quelque soit la distance à l’impact. Cependant, avec l’augmentation de la distance à l’impact,
le nombre de Reynolds (Rex) grandit. Ainsi, il est possible que pour une distance plus grande
(xc= 108,75 mm pour V j=0.8 m/s), l’écoulement devienne turbulent et qu’il faille considérer la
corrélation (A.14) établie par Mc Murray et al.
Ebullition nucléée : Le régime d’ébullition nucléée est important. Il est indispensable dans le
cadre de notre étude, pour des configurations de jet simple, de déterminer deux de ses caracté-
ristiques : le début d’ébullition et le flux dans le domaine de l’ébullition pleinement développée.
Wolf [175] (figure A.7) et Robidou [132] (figure A.6) identifient dans leurs mesures deux modes
d’ébullition nucléée : l’ébullition nucléée partielle et l’ébullition nucléée pleinement développée.
Dans le domaine de l’ébullition partielle seuls quelques endroits sur la surface chauffée sont re-
couverts par l’ébullition. Le coefficient de transfert thermique n’est plus constant mais dépend de
la température de paroi. Ainsi, La pente d’évolution du flux de chaleur en fonction de la tem-
pérature augmente. Puis, lorsque l’ébullition nucléée a recouvert toute la surface chauffée et que
les bulles émises ont atteint une taille critique, le régime devient de l’ébullition nucléée pleine-
ment développée et la pente d’évolution du flux en fonction de la température connaît une seconde
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FIG. A.6 – Etendue des régimes de convection monophasique, d’ébullition nucléée partielle et
d’ébullition nucléée pleinement développée en fonction de la distance par rapport à l’impact (Ro-
bidou [132], ∆Tsub  16 
 C, Vj= 0.80 m/s)
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partielle. L’établissement du régime d’ébullition nucléée est retardé quand la vitesse augmente,
c’est à dire qu’il débute à des températures pariétales et des flux supérieurs. Dans le domaine de
l’ébullition nucléée partielle, ce phénomène est probablement dû au fait que lorsque la vitesse est
faible, les bulles possèdent une vitesse suffisante pour traverser la couche limite thermique, tandis
que lorsque la vitesse est élevée, elles sont emportées par le flux de liquide. En représentant l’évo-
lution du coefficient de transfert thermique en fonction de la distance et de la température (figure
A.7), Wolf et Robidou (figure A.6) montrent que la plage de température pariétale (ou ∆Tsat ) où
existe l’ébullition nucléée partielle est d’autant plus grande que l’on s’éloigne de l’impact.
FIG. A.7 – Evolution du coefficient de transfert thermique dans les domaines de convection mo-
nophasique et d’ébullition nucléée à 90 mm de l’impact, Wolf [175]
Au cours de cette étude, on s’intéresse uniquement au domaine de l’ébullition nucléée pleinement
développée. L’ébullition nucléée partielle est considérée comme apparaissant sur des petites plages










Auteurs Type de jet ∆Tsub (T C) Vn (m/s) d ou l (mm) z (mm) Dégazéa Commentaires
Chen et Kothari[24] Circ-libre 75 1,77 4,76 - - Mouvement
Chen et al.[25] Circ-libre 75 2,30b 4,76 90 - Mouvement
Copeland[29] Circ-libre 4-78 0,79-6,4b 0,28-0,75 8,0-17,3 -
Ishigai et al.[59]c Plan-libre 35-75 1,0-2,1 6,2 15 -
Katto et Kunihiro[68] Circ-libre

3 2,63 0,71 3 -
Katto et Monde[69] Circ-libre

3 5,3-60 2 30 -
Ma et al.[91] Circ-libre

5 3,7-6,0 - - -
Miyasaka and Inada [99] Plan-libre 85-108 d 1,1-15,3 10 15 Non
Miyasaka et al. [100] Plan-libre 85-108 d 1,5-15,3 10 15 -
Monde[101] Circ-libre

5 0,67-4,2 1 - -
Monde et Katto[107][106][105] Circ-libre 0-30 3,9-26,0 2,0-2,5 - -
Robidou[132] Plan-libre 8-17 0,66-0,81 1 3-10 Non Non
Sakhuja et al.[138] Circ-libre 18-77 - 1,59-3,18 6,35-12,7 - -
Sano et al.[140] Plan-libre 0 3,5 - - -
Shibayama et al. [150] Circ-libre

2 1,71-4,14 2,4-3,81 - Oui
Taga et al.[161] Plan-libre 80  1,4 2,6 - - Mouvement
Vader et al.[167][166] Plan-libre 50-70 1,8-4,5b 10,2 89,7 Non
Wolf [175] Plan-libre 50 2-5 10,2 102
Zumbrunnen et al.[183] Plan-libre 79 2.6b 10,2 56 Non Mouvement
TAB. A.5 – Etudes en ébullition nucléée - paramètres opérationnels
a Dégazé indique si le fluide a été dégazé
b Vitesse mesurée au point d’impact et non en sortie de buse
c Bien que Ishigai et al. ont obtenu des mesures en états transitoires et permanents, seuls les derniers seront considérés ici.













Auteurs % surface Temp.a Orientation métal mode de Taille Etat de
couverte locale chauffage (mm) surface
Chen et Kothari[24] 0,020 F descendant acier (peu de C) transitoire 254  355 ;  6 35 -
Chen et al.[25] 0,020 F descendant acier (peu de C) transitoire 254  355 ;  6 35 -
Copeland[29] 0,021-0,042 C descendant Cu indirect D=19,1 25 -µm Ni électro-déposé
Ishigai et al.[59]b 12 A vers le haut acier inox. direct-ac 12  50 No 100 émeri ; acétone
Katto et Kunihiro[68] 0,50-2,6 A ascendant cu indirect D=10 No 0 émeri ; acétone
Katto et Monde[69] 4,9 A ascendant acier inox. direct-ac 8  8 Acétone
Ma et al.[91] 100 A vertical Ni sur acier inox. transitoire D=10 ;  40 Poli ; acétone
Miyasaka and Inada [99] 100 B ascendant Pt direct-ac 4  8 No 5

0 émeri ; acétone
Miyasaka et al. [100] 100 E descendant Pt sur Cu indirect D=1 ;5 No 5

0 émeri ; acétone









21  0  0 émeri ; acétone
[106][105] ascendant
Robidou[132] 1,125 B descendant Ni sur Cu direct-dc 80  10 ;  ? -
Sakhuja et al.[138] - D vertical Cu transitoire 51  152 ;  102 -
Sano et al.[140] - B ascendant Cu transitoire 20  150 ;  120 -
Shibayama et al. [150] 0,82-3,0 A ascendant Cu indirect D=22  800   0

6 émeri
Taga et al.[161] 0,37 F ascendant Cu transitoire 90  700 ;  3 -
Vader et al.[167][166] 8,6 B ascendant Ni sur acier inoxy. direct-dc 35  7  119 vapeur soufflée
Wolf [175] 11,2 B descendant Haynes direct -ac 35  7  260 ;  0 297
Zumbrunnen et al.[183] 3,2 F ascendant acier inox. transitoire 74  318 ;  16  600 émeri
TAB. A.6 – Etudes en ébullition nucléée - appareil expérimental
a Pourcentage de surface couverte représente le pourcentage de la surface chauffante recouverte par la surface de la buse. Orientation se rapporte à la direction du
jet sur la surface chauffante par rapport à la gravité. Temp. Loc. représente l’emplacement en surface de la prise de mesure des températures : A, localement au point
d’impact ; B, localement au point d’impact et à d’autres emplacements ; C, moyenne sur la surface ; D, localement au centre de la surface chauffante ; E, localement
le long du périmètre de la surface chauffante ; F, un ou plusieurs emplacements en surface traversent l’écoulement dû au mouvement de la surface. Emeri se réfère au
polissage de la surface avec un degré donné de toile d’émeri. Acétone se rapporte au nettoyage de la surface avec de l’acétone.




de faible flux (A), la température est la plus basse au point d’impact et augmente le long de l’écou-
lement avec le développement de la sous-couche thermique laminaire. Le coefficient de transfert
thermique est donc maximum à l’impact. Si la surface chauffante est assez longue, un maximum
local dans la température pariétale est observé à la transition vers la turbulence. Lorsque le flux
de chaleur est augmenté et lorsque les premières bulles apparaissent (B), la transition coïncide
avec le lieu de formation de ces bulles. Lorsque le flux croît, la température de surface excède la
température d’ébullition dans une petite zone de part et d’autre de la transition (C). Les phéno-
mènes d’ébullition perturbent la couche limite et repoussent la transition vers le point d’impact.
Lorsque le flux augmente encore, le nombre et la taille des bulles diminuent peu après la transition
laminaire-turbulent pour augmenter ensuite plus en aval (D). Dans la zone d’impact où l’accéléra-
tion du fluide est importante, les mécanismes de mélange turbulent du liquide chauffé suppriment
la croissance des bulles tant que le flux n’a pas atteint une valeur suffisante. Bien qu’on puisse en-
suite observer des bulles sur la surface totale (F et G), la température pariétale n’est pas uniforme
tant que l’ébullition pleinement développée n’est pas atteinte sur toute la paroi (H). L’ébullition
devient alors pleinement nucléée d’abord dans la zone d’impact puis sur toute la surface, devenant
alors uniforme. Ces travaux sont intéressants du fait que l’auteur met l’accent sur le couplage entre
l’hydrodynamique de l’écoulement et l’ébullition nucléée.
Ainsi Vader montre que l’ébullition commence au voisinage de la transition de la sous-couche
laminaire à la sous-couche turbulente (pour un flux imposé en surface) et par la suite, avec l’aug-
mentation du flux, se propage en amont et en aval pour recouvrir la surface totale. De même, Cho
and Wu [26] pour un jet circulaire à surface libre, ont observé le mode de transfert thermique par
convection sous l’impact de jet entouré par celui de l’ébullition nucléée. Avec l’augmentation du
chauffage, la région de l’ébullition nucléée se propage vers le point d’impact.
La détermination d’un critère permettant d’estimer la température pariétale correspondant au début
d’ébullition a un intérêt particulier.
CORRÉLATIONS À L’IMPACT
Le critère de début d’ébullition n’a pas beaucoup été étudié pour des systèmes comportant des jets
impactants.
Schibayama et al. [150] ont obtenu des mesures de température et de flux au point d’impact pour
des jets circulaires à surface libre et différentes combinaisons eau-surfactant (tableau A.5). Le
début d’ébullition a été déterminé par l’apparition de la première bulle avec l’augmentation du flux.
Les données expérimentales (flux et température en paroi pour le début de l’ébullition nucléée)
présentent une dispersion considérable, rendant difficile l’identification de tendances. Les données
ont été comparées avec le modèle de début d’ébullition modifié de Hsu [54] :
q 3 3ONB 
h f gk f







Les données sont raisonnablement bien corrélées pour l’eau par l’équation (A.17) bien que la
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température en paroi reste sous-estimée pour des données obtenues avec des combinaisons eau-
surfactant.
Miyasaka and Inada [99] ont obtenu des mesures de température de surface et de flux au point de
stagnation pour un jet d’eau plan à surface libre pour les domaines de convection forcée mono-
phasique et de l’ébullition pleinement développée. Le coefficient de transfert de chaleur peut être
corrélé indépendamment dans chacun de ces deux domaines. Les auteurs considèrent l’égalité de
ces deux coefficients de transfert de chaleur comme critère de l’apparition de l’ébullition nucléée.
Ils obtiennent alors pour des sous-saturations de 85  ∆Tsub  108 
 C (Tsat considérée à la pression
d’impact, Ps) les expressions suivantes (Tl  15 
 C) :
q 3 3ONB  1 	 40  10
6Vn0 P 56 (A.18)
hONB  0 	 039 q 3 3ONB
0 P 9
(A.19)
où q 3 3ONB et Vn ont des unités de W  m2 et m  s. Pour les trois vitesses considérées (1,1 ; 3,2 ; 15,3
m/s), cette expression est en accord avec les données. Les auteurs reconnaissent que la présence
de gaz incondensables dans l’alimentation en eau a des effets sur le coefficient de transfert en
convection forcée pour des températures pariétales au-dessous de la saturation, mais aucune re-
marque n’est faite concernant l’effet de gaz incondensables sur le début de l’ébullition.
Nonn et al.[118] ont montré pour des jets circulaires à surface libre d’un mélange de FC-72 et
FC-87 que le début d’ébullition apparaît pour des températures pariétales et des flux plus grands
lorsque la vitesse du jet augmente. Ils ont aussi observé que le nombre de jets ainsi que leur
diamètre n’ont aucune influence sur le début d’ébullition.
Mudawar et Wadsworth [113] ont examiné les transferts de chaleur monophasiques et diphasiques
d’un jet plan, confiné, de FC-72. Bien qu’aucune corrélation n’ait été établie pour le début de
l’ébullition, les auteurs ont noté que l’augmentation de la vitesse du jet ou de la sous-saturation
conduit à déplacer le point de début d’ébullition vers des températures et flux supérieurs. De plus,
Wadsworth [171] a remarqué que l’augmentation de la largeur de la buse (0,127- 0,508 mm)
semble augmenter la température en paroi nécessaire au début d’ébullition pour une vitesse de
buse fixée. Cependant, malgré la multiplication par 4 de la largeur de la buse, l’augmentation de
TwONB reste faible (4-5 
 C).
CORRÉLATION ADÉQUATE, POUR LE DÉBUT DE L’ÉBULLITION NUCLÉÉE, À L’IMPACT :
On effectue la comparaison entre les résultats des corrélations citées précédemment (Miyasaka
and Inada (A.18) et (A.19), Schibayama et al. (A.17)) et les résultats d’expérience de Robidou
(0
	
57  V j  0 	 96 m/s et 5  ∆Tsub  19 
 C). La moyenne de l’erreur relative et son écart type
sont reportés en annexe D et dans le tableau A.7. La différence entre la température pariétale
au début de l’ébullition nucléée et la température de saturation (∆T 0NB) est aussi déterminée à
partir des corrélations de Miyasaka and Inada (A.18) et (A.19). En effet, le début de l’ébullition
nucléée marquant aussi la fin du régime de convection monophasique, donc le flux de chaleur





Ainsi, d’après les résultats du tableau A.7 les corrélations de Miyasaka and Inada (A.18), (A.19)
semblent les plus appropriées pour reproduire l’étude expérimentale de Robidou [132]. De plus,
la figure A.7 montre une dépendance de la température en paroi et du flux de chaleur au départ
de l’ébullition nucléée à la vitesse du jet. Cette observation nous fait préférer les corrélations de
Miyasaka and Inada qui tiennent compte de cette dépendance à celle de Schibayama et al. qui n’en
tient pas compte.
CORRÉLATIONS DANS L’ÉCOULEMENT, AU DELÀ DU POINT D’IMPACT
Dans la zone d’écoulement parallèle, on distingue nettement la transition entre les régimes de
convection forcée monophasique liquide, d’ébullition nucléée partielle et d’ébullition nucléée plei-
nement développée.
Robidou [132] montre que plus on se rapproche de l’impact, plus le régime de convection forcée
liquide est étendu (plage de ∆Tsat plus importante) plus le régime d’ébullition nucléée partielle est
réduit. Le régime de convection forcée étant plus restreint lorsque le point de mesure s’éloigne de
l’impact, l’ébullition débute alors à des températures pariétales inférieures. Ceci est cohérent avec
le schéma D de la figure A.8 établie par Vader [164] où les zones 2 et 4 sont en ébullition. Les
températures de la plaque dans la zone 4 sont inférieures à celles dans la zone 3 et de la zone 2. Or
la zone 3 n’est pas en ébullition, donc les températures de début d’ébullition dans cette zone, moins
éloignée de l’impact que la zone 4, sont supérieures en tous point aux températures de la plaque.
De plus, comme la zone 4 est en ébullition,les températures de début d’ébullition dans cette zone
sont supérieures aux températures de la plaque. Donc les températures de début d’ébullition dans
la zone 4 sont inférieures à celles de la zone 3. En observant la figure (A.6, on constate que le
coefficient de transfert thermique diminue lorsque l’on s’éloigne de l’impact : h






3 ( 104W  m2  K à 6 mm de l’impact et h

7 ( 103W  m2  K à 19 mm de l’impact.
Ceci résulte du développement de la couche limite thermique. A l’impact, le régime d’ébullition
nucléée partielle n’est plus visible. Ces observations sont en accord avec les résultats de Wolf
[175].






) à un modèle de début d’ébullition, Wolf
[175] propose une corrélation pour déterminer la température ainsi que le flux associés au démar-
rage de l’ébullition. Tout comme dans la région de l’impact, Wolf [175] a constaté que plus la
vitesse est élevée, plus l’établissement de l’ébullition nucléée partielle est retardée.
Vader et al. [167] ont obtenu des mesures locales de température ainsi que des photographies
ultra-rapides de la formation des bulles le long d’une surface chauffée uniformément soumise à
l’impact d’un jet plan à surface libre. La température pariétale au début de l’ébullition a été obtenue
en identifiant sur les photographies l’emplacement des premières bulles formées et en mesurant
simultanément la distribution de température. Des détails sur la procédure utilisée pour effectuer
les mesures ainsi que certaines photographies peuvent être trouvés dans Vader et al. [166]. Tous
leurs résultats sur le début d’ébullition ont été obtenus dans la région parallèle de l’écoulement.









Auteurs Miyasaka and Inada (A.18), (A.19) Schibayama et al. (A.17)
∆Tsat 0NB moyenne 31,4 % 61,7 %
écart type 27,7 % 15,5 %
q
 
0NB moyenne 16,2 % -
écart type 14,2 %
TAB. A.7 – Moyenne et écart type de l’erreur relative sur la détermination de la température et du flux caractérisant le début d’ébullition
nucléée, à l’impact
Régime Pression atmosphérique Pression  Pression atmosphérique

























par Hsu [54] pour un flux uniforme en surface (flux contrôlé) :
q 3 3ONB 







Cette expression ne tient pas compte de la dépendance du flux de chaleur (q 3 3ONB) à la vitesse du
jet et de la distance dans l’écoulement. De plus, les auteurs ont reconnu que l’équation (A.20)
surestime la température en paroi nécessaire pour le début d’ébullition puisque la présence de gaz
incondensables est négligée et que le procédé d’observation de photographies ne permet pas de
prendre en compte les plus petites bulles, en particulier dans des fluides très sous-saturés.
CORRÉLATION ADÉQUATE, POUR LE DÉBUT DE L’ÉBULLITION NUCLÉÉE, DANS L’ÉCOULE-
MENT :
Pour arriver à déterminer le flux de chaleur et la température en paroi correspondant au début de
l’ébullition, on peut considérer le système d’équations ci-dessous (A.21) :

q 3 3ONB 
h f gk f
8σTsat vg & ∆T  
2
ONB 	
q 3 3ONB  h ∆TONB Vader (A.12)  (
(A.21)
Malheureusement les résultats obtenus par ce système ne permettent nullement de retrouver les
résultats expérimentaux de Robidou [132].
Ebullition nucléée pleinement développée
Avec l’augmentation du flux ou de la température pariétale, la quantité de fluide vaporisé et la
densité des bulles augmentent. Le régime d’ébullition devient le domaine de l’ébullition nucléée
pleinement développée (Fully developed Nucleate Boiling (FNB)). Dans ce régime, les bulles
coalescent à proximité de la surface. Les coefficients de transfert thermique étant importants et
les écarts de températures paroi-fluide relativement basses, ce régime a été largement étudié. Une
définition universelle de l’ébullition pleinement développée n’existe pas. De nombreux auteurs,
tels que Miyasaka et al. [100], Vader [164], Wolf [175], Wolf et al. [176], Monde et al. [110] et
Ruch et Holman [137] ont montré que dans ce régime le flux extrait est indépendant de la vitesse
du jet ainsi que de la sous-saturation du liquide et qu’une relation simple q 3 3

∆Tsat n existe.
CORRÉLATIONS EN ÉBULLITION PLEINEMENT NUCLÉÉE, À L’IMPACT
Etudes effectuées sur des jets circulaires
Ainsi, Monde et Katto [107] ont présenté des résultats pour un jet circulaire pour de l’eau et R-
113 saturé à pression atmosphérique. De la représentation graphique des données, les relations
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empiriques suivantes ont été déduites :














avec q 3 3FNB en W  m2 et ∆Tsat en 
 C. Les données qui ont servi à établir les équations (A.22) et
(A.23) ont été obtenues avec des ∆Tsat de 18 à 46 
 C et de 15 à 30 
 C respectivement. Ces résultats
montrent qu’une telle relation q 3 3

∆Tsat n n’est valable que pour un fluide donné.
La plupart des études publiées sur l’ébullition nucléée pleinement développée vérifient cette défi-
nition. Des exceptions existent : Köberle et Auracher [72] ont montré que si la vitesse du jet croît
fortement (de 5 à 15 m/s), le flux extrait présente une dépendance à la vitesse du jet.
Cependant Katto et Monde [69] ont montré que même pour des vitesses de jet aussi importantes
que 5,3 - 60 m/s avec de l’eau saturée, la courbe d’ébullition nucléée pleinement développée était
indépendante de cette vitesse et qu’il ne s’agissait en fait que d’une extension, pour des flux et des
températures en paroi plus importants, des données obtenues en ébullition en vase. Des résultats
similaires pour des vitesses plus faibles (0,67 m/s) et pour d’autres fluides ont été rapportés dans
Monde et Katto [107], Monde [101], Nonn et al. [118].
Monde et Katto [107] ont aussi examiné les effets de la sous-saturation pour l’eau (∆Tsub  30


C) et R-113 (∆Tsub  16 
 C). Les auteurs ont noté que leur données différaient des résultats
obtenus à saturation pour de faibles températures en paroi (ne précisant pas la direction de cette
différence), cette différence augmentant avec le degré de sous-saturation. Pour des températures de
paroi supérieures, les données sont indépendantes du degré de sous-saturation et coïncident avec
les résultats obtenus en ébullition saturée.
Copeland [29] a réalisé des expériences pour un jet circulaire d’eau impactant une surface chauffée
(tableaux A.5 et A.6). Il conclut que pour l’ébullition nucléée pleinement développée, le flux




C) et dépend seulement de la température en paroi. Il propose pour l’eau la corrélation :
q 3 3FNB  740 & ∆Tsat
 
2 = 3 (A.24)
avec q 3 3FNB en W  m2 et ∆Tsat en 




C. D’autres auteurs ont établi des corrélations similaires (de la forme q 3 3FNB  C & ∆Tsat
 
n), C et
n étant des constantes dépendant des propriétés thermophysiques du fluide utilisé. Ainsi Ruch et
Holman [137] présentent la corrélation suivante (A.25), qui est beaucoup plus générale et qui est
basée sur les travaux de Rohsenow [136] pour l’ébullition nucléée en vase :
q 3 3FNB
































95. L’équation (A.25) corrèle bien les don-
nées de Ruch et Holman mais surestime celles de Copeland d’au moins un ordre de grandeur. Les
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auteurs suggèrent que cette discordance peut être attribuée à la constante Cs f . Ainsi la constante
Cs f pour une combinaison R-113 et platine a été évaluée par Danielson et al. [30] à 0,005, alors
qu’elle a été évaluée à 0,013 pour une combinaison eau et platine (Rohsenow [136]). Dans les
deux cas, l’exposant de la corrélation est n=3.
Monde et Okuma [109] ont examiné un jet de R-113 saturé de faible débit. Ils ont trouvé que, sous
certaines circonstances, le flux extrait est clairement affecté par la vitesse d’impact. Leurs résultats
montrent que l’influence de la vitesse augmente avec l’augmentation du rapport du diamètre de la




. Les auteurs pensent qu’au-dessous de la condition
où la puissance extraite (q 3 3 piD2  4) est approximativement égale à la chaleur latente nécessaire
pour évaporer tout le liquide saturé entrant (h f gρ f Vnpid2  4). Une quantité significative du liquide
impactant est vaporisée, réduisant ainsi la quantité de liquide participant à l’élévation du flux par
le mouvement local du fluide. Cette condition n’est plus vérifiée pour des vitesses plus impor-
tantes quand la puissance nécessaire pour évaporer le débit du fluide entrant excède la puissance
extraite de la surface. Cette interprétation est cohérente avec la dépendance des résultats au rap-




, puisque le rapport chaleur latente






(h f gρ fVn  q 3 3  & d  D
 
2). Donc, on peut s’attendre à ce que les effets dus à la vitesse soient plus





Köberle et Auracher [72] ont effectué des mesures à température pariétale imposée avec un jet
circulaire de réfrigérant FC-72 impactant horizontalement une surface orientée verticalement et
ont remarqué que lorsque la vitesse est augmentée (5 - 15 m/s), le flux extrait croît. Ainsi, les
effets convectifs et la dépendance du flux à la vitesse du jet ne sont perceptibles que pour des
vitesses élevées.
Plusieurs études ont été effectuées sur la dépendance du transfert de chaleur en ébullition nucléée





75 mm), Ruch et Holman [137] (0
	
21  d  0
	
43 mm), Monde et Katto [107] (2
	
0  d 
2
	
5 mm) ont tous trouvé que l’ébullition nucléée pleinement développée n’est pas affectée par
le diamètre du jet. De même, Monde et Katto [107] (11
	





5 mm) n’ont trouvé aucune dépendance au diamètre de la plaque chauffante. Cependant,
l’étude de Monde et Okuma [109] révèle des conditions dans le régime de l’ébullition nucléée où
le rapport diamètre de la surface chauffante sur le diamètre de jet a une influence lorsque le débit
du jet de liquide est faible (14
	
6  D  d  54
	
5).
Nonn et al. [118] ont étudié les effets de la distance buse-plaque sur le transfert de chaleur en
ébullition nucléée pour un jet composé du mélange de FC-72 et FC-87. Pour des espacements de
0,5 à 5 diamètres de la buse, aucun effet n’a été détecté pour des vitesses de jet allant de 3,2 à 6,4
m/s. Cependant pour des espacements inférieurs à 0,5 fois le diamètre de la buse, la température
de surface baisse.
Etudes effectuées sur des jets plans
Ishigai et al. [59] ont étudié l’effet de la vitesse du jet sur le transfert de chaleur pour un jet plan
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d’eau sous-saturée. Les résultats, en état permanent, montrent que pour des vitesses de 1,0 et
2,1 m/s et une sous-saturation de 35


C, le flux est indépendant de la vitesse du jet. Une relation
approximative entre le flux et la température en paroi (ou ∆Tsat ) a été obtenue à partir de leurs
résultats graphiques :
q 3 3FNB  42 & ∆Tsat
 
3 = 2 (A.26)
avec q 3 3FNB en W  m2 et ∆Tsat en 
 C. La corrélation (A.26) est basée sur des données obtenues pour
des ∆Tsat de 26 à 47 
 C.
Miyasaka et Inada [99] et Miyasaka et al. [100] se sont intéressés aux effets de la vitesse du
jet d’eau sur les transferts de chaleur en ébullition nucléée pour de fortes sous-saturations (85 
∆Tsub  108 
 C). Le flux n’était pas affecté par des vitesses de 1,1 à 15,3 m/s et était corrélé par
l’expression suivante obtenue en ébullition en vase sur le même dispositif expérimental.
q 3 3FNB  79 & ∆Tsat
 
3 = 0 (A.27)
avec q 3 3FNB en W  m2 et ∆Tsat en 
 C. Les données ont été obtenues pour des ∆Tsat de 26 à 90 
 C.
Cependant pour une température en paroi fixée, l’équation (A.27) sous-estime légèrement le flux
de surface. Ce qui caractérise l’étude de Miyasaka et al. est la faible dimension de la plaque
chauffante devant la largeur du jet, ainsi toute la surface chauffante subit l’impact du jet.
Vader et al. [167] ont démontré l’indépendance de l’ébullition nucléée pleinement développée au
point d’impact aux vitesses d’un jet d’eau sous-saturée comprises entre 1,8 et 4,5 m/s. Cependant,
les résultats sont limités à une petite région de la courbe d’ébullition près de la naissance de
l’ébullition. De même, Robidou [132] montre que pour la faible gamme de vitesses étudiées (0.66
- 0.81 m/s), l’influence de la vitesse du jet est négligeable sur la courbe d’ébullition nucléée.
Différentes études s’accordent sur le fait que la sous-saturation est un paramètre qui influence
peu la valeur des flux extraits dans le domaine de l’ébullition nucléée à l’impact (Robidou [132]).
Ainsi, Ishigai et al. [59] ont considéré les transferts de chaleur en ébullition nucléée pour un jet
d’eau plan, de vitesse 2,1 m/s et de sous-saturation 35 et 75


C. Bien que la sous-saturation ait été
doublée, seule une faible augmentation du transfert de chaleur a été observée pour une tempéra-
ture en paroi fixée. Les données obtenues avec les différentes sous-saturations sont toujours bien
prédites par l’équation (A.26). De même, Vader et al. [167] ont montré que l’ébullition nucléée
pleinement développée au point d’impact est indépendante du degré de sous-saturation pour un
jet d’eau (50  ∆Tsub  70 
 C). Les résultats encore une fois sont limités à une petite région de la
courbe d’ébullition près de la naissance de l’ébullition.
Remarque
La discussion précédente sur l’ébullition nucléée pleinement développée révèle que le transfert de
chaleur n’est pas affecté par des paramètres tels que les dimensions de la buse ou/et de la plaque
chauffante et probablement la vitesse du jet et la sous-saturation. Cependant, il dépend beaucoup
du type de fluide utilisé. Wolf [175] explique cette indépendance du flux extrait à la vitesse du jet
par le fait qu’en ébullition pleinement développée, la convection est dominée par le mélange des
bulles ainsi que par les effets de la chaleur latente. L’hydrodynamique du jet a donc uniquement
une influence dans le domaine des basses températures pariétales (ébullition partielle).
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Toutes les corrélations pour l’ébullition nucléée pleinement développée dans de l’eau, présentées
dans cette section, sont résumées dans le tableau A.9. Bien que d’autres études ont été citées dans
cette section, les auteurs ont estimés que des corrélations de leurs données ne pouvaient pas être
développées avec un degré acceptable de précision.
CORRÉLATION ADÉQUATE, EN ÉBULLITION NUCLÉÉE PLEINEMENT DÉVELOPPÉE, À L’IM-
PACT :
D’après le paragraphe ci-dessus, flux en ébullition nucléée pleinement développée ne dépend que
de la température pariétale . La configuration du jet importe donc peu. Ainsi on peut penser que les
corrélations établies sur des jets circulaires peuvent être appliquées à des jets plans. On compare les
flux mesurés par Robidou [132] avec les flux de chaleur obtenus à partir des corrélations de Monde
et Katto (A.22), de Copeland (A.25), de Ishigai et al. (A.26), de Miyasaka et Inada (A.27) et de
Katto et Kunihiro A.9 (Annexe D). La corrélation de Ruch et Holman (A.25) n’est pas considérée
car on ne dispose pas des valeur des constantes Cs f et n correspondant à la combinaison eau-






n. La figure A.9 montre les tendances de flux obtenues à partir de ces corrélations
ainsi que les points expérimentaux relevés par Robidou au cours de deux expériences différentes
(Expérience 1 : ∆Tsub  8 
 C, Vj= 0.82 m/s ; Expérience 2 : ∆Tsub  12 
 C, Vj= 0.57 m/s). La
moyenne de l’erreur relative entre les résultats de Robidou et les corrélations ainsi que l’écart type
sont donnés en annexe D et dans le tableau A.10.
D’après les résultats présentés dans le tableau A.10 la corrélation de Miyasaka et Inada (A.27)
semble la meilleure puisqu’elle corrèle les résultats de Robidou avec une erreur relative de 30,9
% (écart type de 16,5 %). Les corrélations de Ishigai et al. (A.26) et de Copeland (A.25) vérifient
ces résultats expérimentaux avec des erreurs relatives de 31,4 % et 31,8 % et des écarts type de
18,2 % et 13,3 %, respectivement. Et enfin les résultats obtenus avec les corrélations de Katto et
Kunihiro A.9 et Monde et Katto (A.22) sont les plus éloignés des résultats expérimentaux puisque
les pourcentages d’erreurs obtenus sont respectivement 47,4 et 83,6 avec des écarts type de 28,7
% et 46,6 %.
CORRÉLATIONS DANS L’ÉCOULEMENT, AU DELÀ DU POINT D’IMPACT
Sano et al. [140] ont conduit des expériences transitoires, reportant les données en ébullition nu-
cléée à neuf emplacements différents dans l’écoulement (0  x  56 mm) pour un jet plan d’eau
saturée. Aucun effet de la distance à l’impact dans l’écoulement sur la plaque n’a été noté. De
même, Miyasaka and Inada [99], Vader et al. [167], Wolf [175] et Robidou [132] n’ont rapporté
que de faibles variations dans la courbe d’ébullition nucléée pleinement développée avec l’aug-
mentation de la distance à l’impact, pour un jet à surface libre. Cette observation a également été









Auteurs Type de jet C n ∆Tsat (

C) V j (m/s) ∆Tsub (

C) Etat
Copeland[29] Circ.-libre 740 2,3 8-31
Ishigai et al.[59]a Plan-libre 42 3,2 26-47 1-2,1 35 et 75 transitoire
Katto et Kunihiro[68]a Circ.-libre 340 2,7 18-38
Katto et Monde[69], Monde et Katto [107], Monde [101]a Circ.-libre 450 2,7 18-46
Miyasaka and Inada [99], Miyasaka et al. [100] Plan-libre 79 3,0 26-90 1,1-15,3 85-108 stationnaire












Auteurs Monde et Copeland Ishigai Miyasaka Katto
Katto (A.22) (A.25) et al. (A.26) et Inada (A.27) et Kunihiro A.9
Erreur moyenne 83,6 % 31,8 % 31,4 % 30,9 % 47,4 %
Ecart type 46,6 % 13,3 % 18,2 % 16,5 % 28,7 %
TAB. A.10 – Moyenne et écart type de l’erreur relative entre les flux corrélés dans la littérature et les flux expérimentaux de Robidou
[132] en ébullition nucléée pleinement développée, à l’impact
Auteurs Monde Copeland Ishigai Miyasaka Katto Wolf Robidou
et Katto (A.22) (A.25) et al. (A.26) et Inada (A.27) et Kunihiro A.9 (A.28) (A.29)
x= 6 mm moyenne 100,9 % 26,1 % 35,1 % 32,5 % 62,1 % 39,1 % 32,8 %
écart type 61 % 15,1 % 17,3 % 17,5 % 34,6 % 23,1 % 17,1 %
x= 19 mm moyenne 93,7 % 24,6 % 35,4 % 32,5 % 56,4 % 46,1% 32,4 %
écart type 41,5 % 19,4 % 20,7 % 21,2 % 23,0 % 19,4 % 21,0 %
Moyenne totale 97,3 % 25,3 % 35,2 % 32,5 % 59,2 % 42,6 % 32,6 %
Moyenne de l’écart type 51,2 % 17,2 % 19 % 19,3 % 28,8 % 21,2 % 19,1 %
TAB. A.11 – Moyenne et écart type de l’erreur relative sur le flux de chaleur en ébullition nucléée pleinement développée, dans l’écou-
lement































FIG. A.9 – Comparaison de résultats expérimentaux de Robidou [132] en ébullition nucléée plei-
nement développée à l’impact avec les corrélations trouvées dans la littérature. (Expérience 1 :
∆Tsub  8 
 C, Vj= 0.82 m/s ; Expérience 2 : ∆Tsub  12 
 C, Vj= 0.57 m/s)
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Ainsi, dans la zone d’écoulement parallèle, d’après Robidou [132] et Wolf [175], la vitesse et la
sous-saturation ne semblent pas avoir d’influence sur la courbe d’ébullition nucléée pleinement
développée.
Les corrélations décrivant ce régime de transfert de chaleur à l’impact d’un jet peuvent donc être
appliquées dans la zone d’écoulement parallèle.
De plus, Wolf [175] (2  V j  5 m/s et ∆Tsub  50 
 C), dans le cadre d’un refroidissement par jet
d’eau plan à surface libre en régime stationnaire, dans la zone d’écoulement parallèle (x/l  10),
propose la corrélation suivante (23  ∆Tsat  51 
 C et P=1 bar) :
q 3 3FNB  63 	 7 & ∆Tsat
 
2 = 95 (A.28)
Et Robidou [132] détermine pour la zone d’écoulement parallèle (x/l  10) la corrélation (A.29)
à partir des données expérimentales obtenues en ébullition nucléée pleinement développée (10 
∆Tsat  30 
 C)
q 3 3FNB  80 & ∆Tsat
 
3 (A.29)
CORRÉLATION ADÉQUATE, EN ÉBULLITION NUCLÉÉE PLEINEMENT DÉVELOPPÉE, DANS L’ÉCOU-
LEMENT :
La figure A.6 montre que le coefficient d’échange varie légèrement avec la distance dans l’écou-
lement par rapport à l’impact. cependant d’après l’analyse bibliographique précédente, Sano et al.
[140] n’ont noté aucun effet de la distance à l’impact dans l’écoulement. De même, Miyasaka and
Inada [99], Vader et al. [167], Wolf [175] et Robidou [132] n’ont rapporté que de faibles variations
dans la courbe d’ébullition nucléée pleinement développée avec l’augmentation de la distance à
l’impact, pour un jet à surface libre. Cette observation a également été faite par Ma et Bergles [91]
et Monde et al. [110]. On compare donc les flux mesurés par Robidou [132] dans l’écoulement
avec les flux de chaleur obtenus à partir des corrélations de Monde et Katto (A.22), de Copeland
(A.25), de Ishigai et al. (A.26), de Miyasaka et Inada (A.27) et de Katto et Kunihiro A.9. De plus
on effectue cette comparaison pour les corrélations de Wolf (A.28) et de Robidou (A.29) qui ont
été développées pour des zones d’écoulement parallèle (x/l  10) (Annexe D). Afin de se situer
dans cette zone, on considère les données expérimentales de Robidou à 19 mm du point d’impact.
Seulement pour s’assurer que la corrélation qui est adéquate pour des points dans la zone d’écou-
lement parallèle (x/l  10) l’est aussi en amont, on effectue également ces comparaisons à 6 mm
de l’impact (x/l  10). Les moyennes de l’erreur relative ainsi que son écart type sont donnés en
annexe D et dans le tableau A.11.
D’après le tableau A.11, l’ordre de grandeurs des erreurs obtenues ne semblent pas dépendre de
la distance à l’impact. La corrélation de Copeland (A.25) donne les flux les plus proches des flux
expérimentaux de Robidou, que ce soit en amont ou dans la zone d’écoulement parallèle (erreur
moyenne totale de 25,3 % et écart type de 17,2 %). Puis les corrélations de Miyasaka, Robidou
(A.29) et Inada (A.27) et Ishigai et al. (A.26) corrèlent les flux expérimentaux avec des erreurs
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moyennes de 32,5 %, 32,6% et 35,2 %, respectivement (écarts type de 19,3 %, 19,1 % et 19 %,
respectivement). Ensuite viennent les corrélations de Wolf (A.28) et de Katto et Kunihiro A.9
avec des pourcentages d’erreur de 42,6 et 59,2, respectivement (écarts types de 21,2 % et 28,8 %,
respectivement). Et enfin, la corrélation de Monde et Katto (A.22) donne les plus mauvais résultats
avec un pourcentage d’erreur de 97,3 et un écart type de 51,2 %.
Les flux calculés à partir de ces différentes corrélations et le flux expérimental obtenu par Robidou
( ∆Tsub  11 
 C, Vj= 0.68 m/s) ont été représentés sur la figure A.10. On remarque que pour les
∆Tsat de l’ordre de 10 
 C, les flux corrélés sont plus faibles que le flux expérimental. Cela provient
du fait que l’on a négligé le domaine de l’ébullition nucléée partielle. Or pour des distances à
l’impact importantes, telles que 19 mm de l’impact, le domaine de l’ébullition nucléée partielle
n’est plus négligeable ainsi que cela est observable sur la figure A.6. Cependant l’erreur totale




























FIG. A.10 – Comparaison d’un résultat expérimental de Robidou [132] en ébullition nucléée plei-
nement développée à 19 mm de l’impact avec les corrélations trouvées dans la littérature. (Expé-
rience : ∆Tsub  11 
 C, Vj= 0.68 m/s)
Flux critique : Le régime de l’ébullition nucléée est limité par l’apparition du flux critique,
ou flux maximal (critical heat flux (CHF)). Le terme flux de chaleur maximal est utilisé pour
des courbes d’ébullition obtenues lors d’une trempe. Lorsque la température pariétale (ou le flux)
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augmente, l’importance de la coalescence des bulles devient telle que cela empêche le liquide
d’atteindre la surface. La vapeur isole alors la plaque chauffante du liquide ce qui réduit le transfert
de chaleur. Si le système est à température imposée (Robidou [132]), le flux décroît. Si le système
est à flux imposé (majorité des cas d’études), la température pariétale croît considérablement ce
qui peut conduire à la destruction du dispositif expérimental. Dans ce second cas, il est difficile de
connaître avec précision la valeur du flux critique.
Les références bibliographiques considérées sont rapportées dans les tableaux A.12 et A.13 où les
particularités de chaque étude sont détaillées (le fluide considéré étant de l’eau et les jets impactant
perpendiculairement la plaque chauffante).
Approches théoriques
De nombreux auteurs ont cherché à établir des équations analytiques prédisant le flux critique.
Zuber [180], en 1959, établit une corrélation du flux critique à partir d’une approche théorique en
ébullition en vase, pour un liquide sous-saturé. L’auteur suppose que le flux critique est gouverné
par un effet combiné des instabilités de Taylor et de celles d’Helmholtz. En effet, avec l’augmen-
tation de la température de paroi, la quantité de vapeur formée sur la surface chauffée augmente.
Le fluide lourd (l’eau), qui se situe au-dessus du fluide léger (la vapeur), est accéléré par ce der-
nier. Ceci conduit à l’apparition d’instabilités au niveau de l’interface horizontale liquide/vapeur.
Ces instabilités sont nommées instabilités de Taylor, et conduisent à la formation de colonnes de
vapeur. Ces colonnes de vapeurs se développent dans une configuration géométrique typique des
instabilités de Taylor (colonnes de vapeur de largeur λ0  2 (λ  λ0  λd) de périodicité λ0, où λ0
est l’échelle caractéristique des instabilités de Taylor). La stabilité d’une telle configuration est
alors déterminée par les instabilités d’Helmholtz. En effet, la vapeur s’élève dans les colonnes de
vapeur alors que le liquide descend en direction de la paroi entre ces colonnes. Une vitesse rela-
tive et donc un cisaillement apparaissent au niveau de l’interface liquide/vapeur de ces colonnes
de vapeur. Ce cisaillement conduit à l’apparition de l’instabilité d’Helmholtz qui va perturber les
interfaces liquide/vapeur des colonnes. Lorsque la vitesse de la vapeur à l’intérieur des colonnes
augmente, cette instabilité se développe jusqu’au moment où l’interface liquide/vapeur des co-
lonnes n’est plus stable. Ceci conduit à l’effondrement que ces colonnes et à l’assèchement de la
paroi car cela empêche le retour de liquide et le remouillage de la surface. Cela amène à considérer
une vitesse critique de la vapeur comme critère de l’apparition du flux critique. Afin de déterminer
cette vitesse critique, Zuber considère une approche linéaire. Il étudie l’équation de propagation
d’une petite perturbation, due à une instabilité d’Helmholtz, le long d’une colonne de vapeur. Cette
vitesse est fonction d’un nombre d’onde que l’auteur fixe en considérant que la longueur d’onde
des perturbations critiques est égale à la circonférence d’un jet de vapeur. L’auteur fait l’hypothèse,
pour des liquides saturés, que tout le flux fourni au système sert à la production de vapeur. Le flux
critique est alors calculé à partir de la vitesse critique de la vapeur déterminée précédemment.
Comme la largeur possible des jets de vapeur est encadrée par λ  λ0  λd , l’auteur obtient un
encadrement du flux critique (équations (A.30) et (A.31) ). Une valeur moyenne de ce flux, pour









Auteurs Type de jet ∆Tsub (T C) Vn (m/s) d ou l (mm) z (mm) Dégazéb Commentaires
Copeland[29] Circ-libre 4-78 0,79-6,4c 0,28-0,39 8,0-9,2 -
Hall et al. [43] Circ-libre 75 2,0-4,0 5,1 100
Ishigai et Mizuno[57] Circ-libre 45-80 1,3-9,0 5,7-17 - Non
Ishigai et al.[59]c Plan-libre 5-55 1,0-3,17 6,2 15 -
Katto et Kunihiro[68] Circ-libre

3 1-3 0,71-1,60 1-30 -
Katto et Monde[69] Circ-libre

3 5,3-60 2 30 -
Katto et Shimizu[70] Circ-libre 0 2-3 2 - -
Matsumura et al. [92]d Circ-libre 0-89 1,3-4,0 2 - -
Miyasaka and Inada [99] Plan-libre 85-108 e 1,1-15,3 10 15 Non
Miyasaka et al. [100] Plan-libre 85-108 e 1,5-15,3 10 15 -
Monde[101] Circ-libre

5 0,3-15 0,7-4,15 - -
Monde et al. [110] Plan-paroi 0-60 3-15 - - -
Monde et Katto[107][106][105] Circ-libre 0-30 1,7-26 2,0-2,5 - -
Monde et Okuma [109] Circ-libre

3 0,33-13,7 0,7-4,13 3 -
Monde et al.[108] Circ-libre 0 1,6-20 2 -3 - Pa¤ 1 bar
Robidou[132] Plan-libre 8-17 0,66-0,81 1 3-10 Non Non
Ochi et al.[119] Circ-libre 5-80 3 5-20 25 -
TAB. A.12 – Etudes sur le flux critique - paramètres opérationnelsa
a Les paramètres opérationnels sont donnés pour l’ébullition nucléée. Leur étendue doit être plus large pour l’étude des autres types d’ébullition
b Dégazé indique si le fluide a été dégazé
c Vitesse mesurée au point d’impact et pas en sortie de buse
d Expérience transitoire - trempe













Auteurs % de surface Orientation métal mode de Taille Etat de
couverte chauffage (mm) surface
Copeland[29] 0,021-0,042 descendant Cu indirect D=19,1 25-µ m Ni électro-déposé
Hall et al. [43] 4.76 descendant Cu - D=107 -
Ishigai et Mizuno[57] 32-280 ascendant acier inox. direct- ?c 8 ¥ 10 -
Ishigai et al.[59] 7,8 ascendant acier inox. transitoire 12 ¥ 80; ¥ 2 No ¦100 émeri ; acétone
Katto et Kunihiro[68] 0,50-2,6 ascendant Cu indirect D=10 No ¦0meri ; acétone
Katto et Monde[69] 4,9 ascendant acier inox. direct-ac 8 ¥ 8 Acétone
Katto et Shimizu[70] 4,0 descendant Cu indirect D=10 -
Matsumura et al. [92] 0,010 ascendant Cu transitoire D=200 ; ¥ 200 No ¦100 émeri
Miyasaka and Inada [99] § 100 ascendant Pt direct-ac 4 ¥ 8 No ¦5
¨
0 émeri ; acétone
Miyasaka et al. [100] § 100 descendant Pt sur Cu indirect D=1,5 No ¦5
¨
0 émeri ; acétone




25 © 5 -
Monde et al. [110] ? parallèle acier inox. - - -




21 © 0 No ¦0 émeri ; acétone
[107][106][105] ascendant





Monde et al.[108] 1,0 descendant Cu indirect D=20 -
Robidou[132] 1,125 descendant Ni sur Cu direct-dc 80 ¥ 10 ; ¥ ?
Ochi et al.[119] 0,22-3,5 ascendant acier inox. transitoire 50 ¥ 80 ; ¥ 2 No ¦100 émeri
TAB. A.13 – Etudes sur le flux critique - appareil expérimental a
a Pourcentage de surface couverte représente le pourcentage de la surface chauffante recouverte par la surface de la buse. Orientation se rapporte à la direction du
jet sur la surface chauffante par rapport à la gravité. Emeri se réfère au polissage de la surface avec un degré donné de toile d’émeri. Acétone se rapporte au nettoyage



















1 - 4 « ρ f
&




 q 3 3CHF vase (A.30)

















1 - 4 « ρ f
&





q 3 3CHF vase 
pi
24
h f gρg ﬁ
σg
&




1 - 4 « ρ f
&




































Pour estimer le flux critique, non plus pour un liquide saturé, mais pour un liquide sous-saturé en
ébullition en vase, Zuber [180] suppose que le mécanisme physique conduisant au flux critique
reste inchangé. Seul le taux de vapeur générée en surface est affecté par la sous-saturation du
liquide. Afin d’estimer le flux de chaleur nécessaire pour chauffer le liquide, l’auteur considère
que le liquide sous-saturé reste un certain temps au contact de la paroi, temps pendant lequel il
s’échauffe. Ce temps de contact est fixé par l’auteur comme étant égal à la période des instabilités
de Taylor. Pendant cette durée, l’échauffement du liquide se fait par conduction. Zuber décrit
ce processus additionnel comme un modèle de film liquide intermittent. L’auteur suppose une
interface plane entre la surface et le liquide et néglige les effets de la viscosité et les effets de
tension de surface (considérés comme faibles par rapport aux effets de transfert de chaleur). Ainsi,
la prise en compte de la sous-saturation se traduit par l’ajout d’un flux destiné à l’échauffement du
liquide au flux nécessaire à la génération de vapeur.
l’équation (A.34) donne le flux critique en ébullition en vase pour un liquide sous-saturé :































et λ (m) est la longueur d’onde des instabilités de Taylor (équation (A.36)) et fc01 est la fréquence














Cette approche a été validée à partir des résultats expérimentaux de Zuber et ceux d’autres auteurs,
notamment Kutateladze [79].
De nombreux auteurs ont aussi, avec succès, corrélé leurs données à l’aide d’arguments dimen-
sionnels. Cependant, plusieurs auteurs ont préféré considérer les mécanismes fondamentaux im-
pliqués dans la transition de l’ébullition nucléée à l’ébullition en film (CHF). De cette façon, le
raisonnement effectué permet d’établir les divers nombres sans dimension qui apparaissent dans la
plupart des corrélations proposées par les auteurs. Ainsi, Lienhard et Eichhorn [88] proposent une
corrélation, pour un jet circulaire à surface libre de liquide saturé, basée sur l’équilibre d’énergie
mécanique dans l’écoulement liquide/vapeur.
FIG. A.11 – Schéma décrivant la structure liquide-vapeur près de la surface chauffée pour des
hauts flux (Haramura et Katto [45] et Monde [102])
Monde [102], en 1983, propose une corrélation du flux critique pour un jet circulaire à surface
libre de liquide saturé. Cette corrélation est basée sur un modèle hydrodymanique recommandé
par Haramura et Katto [45]. Le schéma A.11 décrit l’écoulement avec les hypothèses envisagées
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par les auteurs. Aux flux élevés, il est suggéré que la vapeur quitte la sous-couche de liquide sous
forme de petits jets de vapeur ou colonnes, alors que le liquide passe du jet d’eau impactant à
la sous-couche liquide principalement à travers un passage d’environ

pid de circonférence et
δc d’épaisseur (l’épaisseur de la sous-couche liquide décroît dans la direction de l’écoulement à
cause de l’évaporation). Le modèle permet d’évaluer le flux critique en supposant que celui-ci est
atteint quand la puissance correspondant à l’évaporation totale du liquide est égale à la puissance













où D, d et δc sont respectivement le diamètre de la surface chauffée (m), le diamètre de la buse
(m) et l’épaisseur de la sous-couche liquide (m).
Pour résoudre l’équation (A.37), il est nécessaire de connaître δc. Or, cette épaisseur de la sous-
couche liquide est estimée à partir du retour de liquide sur la paroi qui est lui-même contrôlé le
contre-courant à l’interface vapeur/liquide des colonnes de vapeur (voir figure A.11).Ce contre-
courant (vitesse liquide et vapeur allant dans des directions opposées à l’interface vapeur/liquide
des colonnes de vapeur) peut atteindre une limite liée aux instabilités de Kelvin-Helmholtz. En
effet, la vitesse de la vapeur dans les colonnes de vapeur, sous le film de liquide, peut éventuelle-
ment devenir assez importante pour initier une instabilité d’Helmholtz à l’interface liquide/vapeur
causant la rupture de ces colonnes. Ce phénomène invaliderait l’équation (A.37). Il est donc né-
cessaire de connaître la vitesse de la vapeur dans ces colonnes. Cependant, Haramura et Katto
[45] prétendent que les colonnes de vapeur sont stables dans le film liquide (d’épaisseur δc), alors
qu’à l’extérieur de ce film les colonnes ont tendance à se rompre et à former des poches de vapeur
(fig. A.11). Cette région stable est supposée provenir de la suppression des ondes de perturbation
à proximité de la surface solide. De plus, l’épaisseur du film de liquide est postulée dépendre de
la longueur d’onde critique d’Helmholtz (λH ), qui est obtenue en considérant les conditions de
stabilité à l’interface liquide/vapeur :
λH  2piσ 
ρ f  ρg




ug  u f
 
2 ﬂ (A.38)
où ug et u f sont respectivement les vitesses de la vapeur et du liquide à l’interface des colonnes
de vapeur. Bien que le jet induise un écoulement de liquide parallèle à la plaque, cet écoulement
est ignoré dans l’estimation de λH . L’épaisseur du film liquide a été prise comme la moyenne des
valeurs entre δc  0 et δc  λH  2 (i.e. δc  λH  4). Puisque la vitesse du liquide (u f ) a été montrée
comme étant plus faible que celle de la vapeur (ug), u f est négligée dans l’équation (A.38). La
vitesse ug a été estimée à partir d’une équation de conservation d’énergie sur la phase vapeur :
Aw  ρgugAgh f g, où le rapport de surface recouverte par la vapeur sur la surface chauffante a été
établi à partir de résultats semi-empiriques pour l’ébullition en vase : Ag  Aw  0 	 0584 & ρg  ρ f
 
0 = 2.
L’épaisseur du film liquide δc peut alors être exprimée à partir de variables connues :















où δc décroît avec l’augmentation du flux. De plus, la combinaison des équations (A.37) et (A.38)
conduit à l’expression suivante pour le flux critique d’un jet circulaire à surface libre :
q 3 3CHF
























Cette équation a été utilisée avec succès comme la base des corrélations proposées par Monde
[102](équation (A.44)) et par Katto et Yokoya [71] (équation A.14).
CORRÉLATIONS DU FLUX CRITIQUE, À L’IMPACT
Etudes effectuées sur des jets circulaires
Les travaux de l’université de Saga (Japon) ont fait l’objet de nombreuses publications concernant
le refroidissement d’un disque par un jet d’eau (Monde et Katto [107], Katto et Shimizu [70],
Monde et Okuma [109], Monde [101]). Les mesures sont effectuées à flux contrôlé pour des jets
de diamètre inférieur à celui de la surface chauffée. Le flux extrait est moyenné sur la surface.
Les auteurs considèrent que selon les conditions d’écoulement, le flux critique peut appartenir
à différents régimes (V, I, L et HP) qui correspondent à différentes conditions de pression et de
vaporisation du liquide (A.8). Dans chacun de ces régimes, la dépendance du flux critique aux
paramètres tels que la vitesse du jet, le rapport des masses volumiques, le diamètre de la surface
chauffante est différente. Cependant, jusqu’à aujourd’hui, aucune délimitation spécifique entre les
différents régimes n’a été proposée.
A pression atmosphérique, seuls les régimes L et V sont observables : le régime L est observé
lorsque le diamètre du disque est nettement supérieur au diamètre de la buse et que la vitesse du
jet est faible. Dans ce régime, la quasi-totalité du liquide en contact avec la surface se vaporise. La
puissance correspondant à l’évaporation totale du liquide (h f gρ fVnpid2  4) est égale à la puissance
générée en surface (q 3 3CHF piD
2
 4). Monde et Okuma [109] ont remarqué que dans le régime L, le
flux critique est proportionnel à la vitesse : q 3 3CHF  Vn.
Le régime V apparaît lorsque le débit de liquide est élevé et que seulement une partie du liquide
s’évapore à la surface. Les auteurs ont montré que ce régime existe à des pressions élevées et qu’il
correspond à la plupart des conditions d’écoulement à pression atmosphérique. Monde et Katto
[107], Katto et Shimizu [70], Monde [101] ont mis en évidence que dans ce régime le flux critique
est proportionnel à la racine cubique de la vitesse : q 3 3CHF  V
1 - 3
n . Monde et Katto [107] ont aussi
remarqué l’importance de la tension de surface dans l’apparition du flux critique.
Les régimes I et HP n’ont été observés qu’à des pressions supérieures à la pression atmosphérique.
Le régime I apparaît à des pressions modérées et le flux critique est alors quasiment indépendant de
la vitesse. Pour des pressions et rapports diamètre de la surface chauffante sur diamètre de la buse
supérieurs, il est possible d’observer de nouveau l’augmentation du flux critique avec la vitesse du
jet (régime HP). Jusqu’à présent, les mécanismes spécifiques causant ces différents régimes sont
inconnus. De plus, les études sur les faibles débits et hautes pressions sont limitées à celles citées.
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Ces études considèrent des jets d’eau circulaires à surface libre dont le diamètre est inférieur à
celui de la surface chauffante. Dans cette étude bibliographique nous ne nous intéresserons qu’aux
régimes existant à pression atmosphérique (régime L et V) et plus précisément au régime V.
Katto et Monde se sont intéressés aux effets de la vitesse du jet sur le flux critique. Katto et
Kunihiro [68] ont montré que le flux critique augmente linéairement avec la vitesse en sortie de
buse, mais leurs données ne recouvrent qu’une gamme limitée de vitesse (1-3 m/s) pour un jet
d’eau saturée. Pour une gamme de vitesses plus étendue (5,3-60 m/s), Katto et Monde [69] ont
montré que le flux critique varie en Vn0 = 39. Monde et Katto [107] ont réalisé une étude extensive
du flux critique pour des jets d’eau et R-113 impactants à pression atmosphérique, dans laquelle la
vitesse du jet, la sous-saturation, les dimensions de la buse et de la plaque chauffante, l’orientation
de la plaque chauffante par rapport à la gravité varient. Pour des vitesses de 1,7 à 26 m/s, ils ont
obtenu une bonne corrélation pour toutes leurs données et celles d’études précédentes (Katto et
Monde [69]). Leur expression est de la forme :
q 3 3CHF





















ρ f Vn2D z
est un nombre de Weber inversé et εsub est le facteur correctif tenant compte
de l’effet de la sous-saturation :










La corrélation révèle la dépendance du flux critique à la vitesse du jet en Vn1 - 3.
Monde [101] a confirmé la dépendance en racine cubique de q 3 3CHF à la vitesse pour un jet d’eau
saturée (0
	
3  Vn  15 m/s) et a augmenté le rapport diamètre de la surface chauffante sur celui
de la buse à 36,4. Alors que les termes du rapport des masses volumiques et du nombre de Weber
de la corrélation de Monde et Katto sont conservés, un terme prenant en compte le rapport des
diamètres a été ajouté :
q 3 3CHF























Cette expression corrèle les résultats de Monde, ainsi que ceux de Katto et Kunihiro [68], Katto et
Monde [69] et Monde et Katto [107].
Monde [102] a par la suite développé une nouvelle corrélation basée sur un modèle de flux critique
général proposé par Haramura et Katto [45] exposé précédemment. La corrélation tient compte
des résultats obtenus dans les études précédentes (valables pour une large étendue de masses vo-
lumiques et de rapport de diamètres). L’expression résultante, développée à partir des données de
Katto et Kunihiro [68], Katto et Monde [69], Monde et Katto [107], Katto et Shimizu [70], Monde
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[101] et Monde et al. [108] est de la forme :
q 3 3CHF



















où l’échelle de longueur caractéristique du nombre de Weber est maintenant la différence entre le






. L’équation (A.44) corrèle environ 94% des
données citées auparavant pour le régime V à environ  20% près.
Ishigai et Mizuno [57] ont examiné les effets de la vitesse du jet (1
	
3  Vn  9 	 0 m/s) sur le flux
critique pour un jet d’eau sous-saturé (45  ∆Tsub  80 
 C). L’augmentation de la vitesse du jet
cause des augmentations dans le flux critique suivant la relation q 3 3CHF  Vn0 = 34. La corrélation de
leurs données a été réalisée avec l’expression adimensionnelle suivante :






∆Tsub1 = 15 (A.45)
où q 3 3CHF 	
Vn






C . Bien que la corré-
lation (A.45) donne une bonne interpolation de leurs données, son usage doit rester limité à l’eau
et à la gamme de sous-saturation considérée. A cause de la dépendance directe du flux critique
à ∆Tsub, l’équation (A.45) n’est plus réaliste pour des jets saturés car alors q 3 3CHF serait nul. De
plus, la relation inverse entre q 3 3CHF et le diamètre de la buse est en contradiction avec beaucoup
d’articles sur le flux critique pour des configurations d’impact de jet.
Pour déterminer les limites du régime V, il est possible de se reporter à l’étude de Monde et
Okuma [109] sur le régime L. Ils proposent une corrélation pour q 3 3CHF en fonction de la vitesse. En
égalisant cette équation avec l’équation (A.44) (en considérant D  d  10), un critère de transition
entre les régimes L et V est donné par l’équation :
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De plus, la borne supérieure au régime V peut être déterminée à partir de l’étude de Katto et Shi-
mizu [70] qui ont travaillé à des pressions élevées (6 à 28 bars) avec du R-12 saturé. Ils proposent
l’équation (A.47) comme critère de transition entre le régime V et I.





10  104 (A.47)
Cependant, ce résultat n’a pas été retrouvé par la suite par Monde [103]. De plus, en voulant
corréler des données de flux critique obtenues en régimes V et I en une seule expression, Sharan
et Leinhard [149] ont noté la présence d’une erreur dans les résultats de Katto et Shimizu[70],
ce qui a été confirmé par Monde [102]. La corrélation générale aux régimes V et I établie par
Sharan et Leinhard [149] est reportée dans le tableau A.14. Les données de Katto et Monde [69],
Monde et Katto[107] et Monde [101] sont corrélées à  20% par cette équation. Katto et Yokoya
[71] ont formulé une corrélation du CHF pour prédire toutes les données disponibles pour des
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Les références bibliographiques considérées sont rapportées dans les tableaux A.5 et A.6 où les
particularités de chaque étude sont détaillées. Le fluide considéré est de l’eau et les jets considérés
impactent perpendiculairement une plaque chauffante. Toutes les expériences stationnaires ont été
réalisées avec un flux uniforme en paroi.
Début d’ébullition
Le régime de convection forcée monophasique liquide s’étend jusqu’à des températures de paroi
qui dépassent celle de saturation (de 10 à 20


C). Bien que la formation de vapeur dans les cavités
en paroi commence à Tsat , des températures supérieures à cette valeur sont nécessaires pour que la
vapeur puisse former une bulle qui puisse croître et se détacher de la paroi. Le début de l’ébullition
nucléée (Onset of Nucleate Boiling (ONB)) est marqué par de fines bulles qui se détachent de
la surface. Ceci contribue à l’augmentation du mouvement local du fluide et par conséquent à
l’augmentation du coefficient d’échange. Le transfert thermique est ainsi amélioré par la présence
de deux modes différents : la convection monophasique et l’ébullition.
FIG. A.8 – Distribution de la température surfacique pour un flux moyen uniforme mais crois-
sant. Les différents régimes de transferts thermiques sur la plaque : A- convection monophasique ;
B- début de l’ébullition ; C,D,E- convection monophasique et ébullition nucléée naissante ; F,G -
ébullition nucléée naissante ; H- ébullition nucléée pleinement développée, Vader [167]
Vader et al. [167] donnent une description du phénomène physique suite à l’augmentation du flux
de chaleur moyen. La figure A.8 comporte des schémas (basés sur les observations et données
locales) décrivant l’évolution de la distribution de température avec l’augmentation du flux. Pour
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jets circulaires à surface libre (Katto et Kunihiro[68], Katto et Monde [69], Katsuta [65] Monde
et Katto [107], Katto et Shimizu [70], Monde [101], Monde et al. [108], Monde et Okuma [109]
(pas toutes les données) et Monde [103] (pas toutes les données) ). La corrélation qui en résulte
est donnée dans le tableau A.14. Cette corrélation présente une dispersion de  15,7%.
Wolf, Incorpera et Viskanta [176] ont fait une étude comparative pour l’eau des corrélations repor-
tées dans le tableau A.14. Ils recommandent les corrélations de Sharan et Leinhard [149] et Katto
et Yokoya [71] à utiliser lors de la prédiction du flux critique pour des jets circulaires à surface
libre. Les corrélations pour les régimes I et V proposées par Monde [103] sont aussi précises, mais
la délimitation de ces deux régimes reste incertaine. Cependant, pour des conditions atmosphé-
riques, avec des jets d’eau ou R-113, les corrélations de Monde pour le régime V donnent de bons
résultats ([102], [103]).
Ochi et al. [119] ont rapporté les effets de la sous-saturation sur le flux critique lors d’une trempe
par un jet d’eau. Lorsque la sous-saturation
&
5  ∆Tsub  80 
 C
 
augmente le flux maximal (i.e.
critique) au point d’impact augmente également. Pour un jet de vitesse 3 m/s, une augmentation de




Cependant, aucune corrélation n’a été établie. Des tendances similaires décrivant l’augmentation
du flux maximum avec la sous-saturation ont été rapportées par Matsumara et al. [92].
De nombreuses études ont examiné l’effet du diamètre de la buse sur le flux critique (Ishigai
et Mizuno [57], 5
	
7  d  17 mm ; Monde et katto [107], 2
	
0  d  2
	
5 mm ; Monde [101],
0
	
7  d  4
	
15 mm ; Katsuta et Kurose [66], 1
	
99  d  4
	
04 mm ; Monde et Okuma [109],
0
	
7  d  4
	
13 mm ; Ochi et al. [119], 5  d  20 mm). Presque tous les auteurs précédemment
cités indiquent une augmentation du flux critique avec l’augmentation du diamètre de la buse
(vitesse de sortie de buse constante). Par conte, Ishigai et Mizuno [57] et Ochi et al. [119] ont
trouvé, contrairement aux autres auteurs, que le flux critique augmente avec la décroissance du
diamètre de la buse.
Les effets du diamètre de la plaque chauffante ont été étudiés par Monde et Katto [107], 11
	
2 
D  21 mm ; Monde [101], 11
	
9  D  25
	
5 mm ; Katsuta et Kurose [66], 15  D  25 mm ;
Monde et Okuma [109], 40  D  60 mm ; Monde [103]. Les résultats de ces études montrent que
le flux critique augmente avec la diminution de la surface chauffante. Une telle dépendance est
expliquée par le faible pouvoir de refroidissement de la région d’écoulement parallèle par rapport
à celui de la région du point d’impact. Car le transport convectif décroît de façon monotone avec
l’augmentation de la distance radiale. En effet, à cause d’une accumulation des bulles de vapeur
dans la direction de l’écoulement, la création de couches de vapeur est observée au pourtour de
la section chauffante alors que la surface sous le jet n’est pas encore recouverte d’une couche de
vapeur (Katto et Kunihiro [68], Katto et Ishii [67], Monde et katto [107], Monde [101], Ma et
Bergles [90], Cho et Wu [26]). Le recouvrement de la surface sous le jet est observé immédia-
tement après qu’il ait eu lieu au pourtour de la surface chauffée, sans chauffage supplémentaire.
Cependant, dans certain cas, alors que le pourtour de la surface chauffée est déjà recouvert de
vapeur, une augmentation marginale du flux est encore nécessaire au recouvrement de la surface
sous le jet. Mais, dans tous les cas, la couche de vapeur au pourtour de la plaque chauffante cause









Auteurs Corrélation γ D (mm) d (mm) Vn (m/s) WeD ou WeD ¬d
Katto et Yokoya [71] Φ ­ γ
®








¬ξ 5-1603 10-60,1 0,7-4,1 0,3-60
ξ ­ 0 ¯ 374γ ¬0 ´0155 pour γ µ 248
ξ ­ 0 ¯ 532γ ¬0 ´0794 pour γ ¶ 248
ξ ­ 0 ¯ 334 pour l’eau à Pa








¬0 ±064 15-1603 10-60,1b 0,7-4,1 b 0,2-60b 1 ¸ 102¹ 8 ¸ 106 b
Leinhard et Lienhard [149] Φ ­
®











3, 5-1603 10-25,5 0,7-4,1 0,3-60 2 ¸ 103¹ 2 ¸ 106












ξ ­ 0 ¯ 329 pour l’eau à Pa
TAB. A.14 – Corrélations recommandées pour le CHF, pour des jet d’eau saturée, circulaires, à surface librea
Auteurs Katto et Ishigai et Myiasaka Monde et al.
Monde (A.41) Mizuno (A.45) et al. (A.48) (A.51)
Erreur moyenne 56,6 % 45,8 % 10,8 % 65,4 %
Ecart type 4,9 % 17,5 % 9,9 % 4,0 %
TAB. A.15 – Moyenne et écart type de l’erreur relative sur le flux critique, à l’impact
a Φ ­ q
½ ½
CHF
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vers le centre du jet. Pour un jet à surface libre, Monde et Furukawa [104] ont montré que si la
surface chauffante devient assez grande, le flux critique peut être inférieur à la valeur prédite en
ébullition en vase. Toutes les études citées considèrent des surfaces chauffantes de dimensions
supérieures à celles de la buse (sauf Ishigai et Mizuno [57]) . Elles comprennent donc toute une
région d’écoulement parallèle. On peut supposer que des cas où le diamètre de la buse excéderait
celui de la surface chauffante présenteraient une dépendance moins importante à D.
Katto et Kunihiro [68] ont montré que la distance buse-plaque (0
	
63  d  h  42  d, 1  Vn  3
m/s) n’influence que très peu le flux critique pour un jet d’eau saturée. De même, Nonn et al. [117]
ont montré que des espacements de 0,5 à 5 diamètres de buse n’ont aucun effet sur le flux critique.
Etudes effectuées sur des jets plans
Miyasaka et al. [100] ont reporté des données en ébullition nucléée et de transition pour un jet
d’eau hautement sous-saturée (∆Tsub  85 
 C) dans une gamme de vitesses comprises entre 1,5 à
15,3 m/s en régime stationnaire. Des résultats obtenus pour de l’eau en ébullition en vase (30 
∆Tsub  85 
 C ) sont également donnés. Leur appareil expérimental est décrit sur la figure A.12.





et la distance surface/buse est 15 mm. Le dispositif expérimental de mesure de température utilisé
en ébullition en vase ressemble à celui présenté sur la figure A.12. Dans le cas de l’ébullition en
vase, contrairement au cas d’un jet impactant, la surface chauffante est orientée vers le haut et les
dimensions du bloc de cuivre sont un peu plus larges.
FIG. A.12 – Schéma de l’appareil expérimental utilisé par Miyasaka et al. [100]
Les figures A.13 et A.14 sont les courbes d’ébullition obtenues respectivement en ébullition en
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FIG. A.13 – Courbe d’ébullition en ébullition en vase (Miyasaka et al. [100])
FIG. A.14 – Courbe d’ébullition pour un jet d’eau plan à surface libre (Miyasaka et al. [100])
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vase et sous un jet impactant. Ces deux courbes présentent une région où le flux reste presque
constant malgré les augmentations importantes des températures en paroi (∆Tsat  800 
 C). Les
auteurs ont déterminé à partir de ces données les première et seconde régions de transition qui
sont représentées sur la figure A.13. Dans le cas de l’ébullition en vase (∆Tsub  85 
 C), ils ont
observé des bulles (approximativement 0,1 mm de diamètre) quittant la surface et se condensant
rapidement pour des flux de chaleur de 1
	
2  106 à 8
	
1  106 W  m2. Cependant, à des flux su-
périeurs de 8
	
1  106 W  m2
&
∆Tsat  50 
 C
 
, la densité des sites de nucléation et le diamètre des
bulles (0,2 à 0,3 mm) augmentent, ce qui correspond à un changement de pente dans la figure
A.13. La coalescence des bulles a été observée pour des ∆Tsat d’approximativement 100 
 C, et
la pente de la courbe d’ébullition change une seconde fois pour un ∆Tsat d’environ 200 
 C. Pour
&
∆Tsat  300 
 C
 
, le bruit habituel caractéristique de l’ébullition (Miyasaka et al. [100] donnent une
fréquence de 10 Hz) cesse avec la formation d’un film stable au-dessus de la plaque chauffante.
Bien qu’aucune observation n’ait été reportée dans le cas du jet impactant, la figure A.14 montre
que le comportement global de la courbe d’ébullition est le même que celui observé en vase. Deux
caractéristiques observées sur la figure A.13 nécessitent des commentaires. Premièrement, les don-
nées reportées pour une large gamme de ∆Tsat (100  ∆Tsat  800 
 C) ne présentent que de faibles
variations dans le flux extrait (des résultats similaires sont présentés sur la figure A.14 pour un jet
impactant). Aucun résultat de ce type n’a été reporté par d’autres auteurs dans la littérature. Ainsi,
Miyasaka [98] suggère que ce comportement est relié à la conception unique de l’expérience (i.e.
une surface chauffante inférieure à la surface de la buse ce qui engendre une importante conduc-
tion latérale) alors que Inada [56] pense que ce comportement est dû à la grande sous-saturation
du liquide. Mais le manque de données comparables empêche d’établir une explication défini-
tive de ces résultats. Deuxièmement, Les valeurs de flux dans les première et seconde régions de
transition (8
	
1  106  q 3 3  3  107W  m2) sont grandes comparées aux valeurs de flux critique
typiques en ébullition en vase avec de l’eau à pression atmosphérique (q 3 3CHF vase  1 	 4  10
6W  m2,
Kutateladze [80]). Basée sur une relation analytique proposée par Zuber et al. [181] (validée avec
les résultats en eau sous-saturée de Kutatelaze et Schneiderman (0  ∆Tsub  65


C)), le flux cri-
tique de l’eau sous-saturée (∆Tsub  85 
 C) est 5,4 le flux critique obtenu pour de l’eau saturée
(i.e. q 3 3CHF vase  7 	 5  10
6W  m2). Ce résultat étant proche du flux au début de la première région
de transition (fig. A.13) on peut supposer que le début de cette région correspond au flux cri-
tique. De façon similaire, les données obtenues avec un jet impactant (fig. A.14) révèlent que pour
Vn  15 	 3 m/s et Tf  15 
 C, q 3 3 approche 60  106W  m2, ce qui est le plus important flux reporté
dans la littérature sur l’impact de jet (égalisé seulement par Škéma et Šlancˇiauskas [170]). Un des
principaux facteurs permettant l’obtention de tels flux est l’importante sous-saturation. Puisque la
dimension du jet (l






la surface d’ébullition est soumise à la somme des pressions statique et dynamique (Pa  12 ρVn2).
Pour Vn  15 	 3 m/s et Pa  1 	 013 bar, la pression à l’impact est P  2 	 183 bar avec une tem-
pérature de saturation correspondante de Tsat  123 
 C. D’où une sous-saturation réelle estimée à
∆Tsub  108 
 C. Le flux au début de la première région de transition, représenté sur la figure A.14,
est reconnu par les auteurs comme le flux critique (CHF). Mais les auteurs, dans leur publication
[100], mélangent systématiquement les termes ONB et CHF. Ici, nous utiliserons le terme CHF.
Ce flux a été corrélé par la relation suivante (Miyasaka et al. [100]) :
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q 3 3CHF  q
3 3








où q 3 3CHF vase est le flux critique pour l’ébullition en vase proposé par Kutateladze [80].
q 3 3CHF vase  0 	 16ρgh f g 
σg
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et εsub est un facteur correctif pour les effets de la sous-saturation (Miyasaka et al. [100]) :










L’unité de Vn dans l’équation (A.48) est des m/s. L’équation (A.50) a été obtenue à partir des






corrèle les données en ébullition en vase (30  ∆Tsub  85 
 C), les données obtenues avec impact
de jet sont restreintes à une plage beaucoup plus étroite de sous-saturation (85  ∆Tsub  108 
 C).
Bien que cela n’ait pas été explicitement établi, on suppose que les auteurs évaluent toutes les
propriétés des fluides à la température de saturation correspondant à la pression d’impact (Ps).
Les données qui ont permis d’établir l’équation (A.48) sont obtenues pour une surface chauffante
de 1,5 mm de diamètre refroidie par un jet plan de largeur 10 mm où les effets de conduction
tridimensionnels sont très importants. La surface chauffée est complètement immergée dans la
région de l’impact du jet. Si l’on considère les résultats observés pour les jets circulaires à surface
libre, qui indiquent que le flux critique est une fonction des dimensions de la plaque chauffante,
la validité de l’équation (A.48) pour des surfaces chauffées plus larges que la largeur du jet paraît
suspecte. La littérature pour les jets circulaires montre que le flux critique décroît lorsque les
dimensions de la surface chauffante augmentent, suggérant que l’équation (A.48) surestimera le
flux critique pour des surfaces plus grandes que la largeur du jet. La dépendance du flux critique à
la taille de la surface chauffante peut être attribuée à la faible capacité à évacuer la chaleur dans la
région d’écoulement parallèle par rapport à celle à l’impact.
Miyasaka et al. [100] ont dans leurs équations (A.49) et (A.50) tenu compte des effets de la sous-
saturation. Cependant, le paramètre de sous-saturation donné par l’équation (A.48) a été obtenu à
partir de données en ébullition en vase alors que les expériences d’impact de jet ont été réalisées
avec un jet d’eau à une température de 15


C. Un bon accord a été trouvé entre les résultats
des équations (A.48) à (A.50) et les données de Ishigai et Mizuno [57] et Monde et Katto [106]
pour un jet circulaire d’eau sous-saturée. Ce résultat laisserait à penser que le flux critique ne
présente qu’une faible dépendance (voire aucune) à la géométrie de la buse. Cependant, comme la
comparaison n’a pas été effectuée sur le même dispositif expérimental avec les mêmes conditions
d’écoulement, ce résultat ne peut pas être considéré comme concluant.
Une autre étude sur le flux critique pour des jets plans est celle de Ishigai et al. [59], qui reporte des
courbes d’ébullition obtenues par des mesures transitoires (Ti  1000 
 C) pour un jet d’eau sous-
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saturée (figures A.16 et A.17, tableaux A.12 et A.13). Les auteurs ont montré que le flux maximal
(i.e. critique) augmente d’approximativement 3
	
4MW  m2 pour une vitesse de jet de Vn  1 m/s
à environ 5
	
5 MW  m2 pour Vn  3 	 17 m/s (∆Tsub  15 
 C). Cependant, aucune corrélation de
leur données n’a été établie. Ishigai et al. [59] ont aussi examiné les effets de la sous-saturation
sur la courbe d’ébullition. Ils ont reporté des augmentations du flux d’un facteur supérieur à 4
consécutives à des augmentations de la sous-saturation de 5 à 55


C (pour Vn  2 	 1 m/s).
Plus récemment en 1997, Monde et al. [110] (tableaux A.12 et A.13) ont observé l’augmentation
du flux critique avec l’augmentation de la vitesse et/ou de la sous-saturation. Ils proposent la
corrélation suivante :
q 3 3CHF



























et L correspond à la longueur de la surface chauffée.
Les mesures étant effectuées à puissance contrôlée, le flux critique est mesuré avec une incertitude
de  5%. La corrélation (A.51) s’accorde avec leurs résultats expériences à  20% près.
CORRÉLATION ADÉQUATE, POUR LE FLUX CRITIQUE, À L’IMPACT :
On cherche à déterminer laquelle des corrélations citées ci-dessus est la meilleure pour décrire
les résultats expérimentaux de Robidou [132] concernant le flux critique. certaine corrélation ne
peuvent pas être appliquée au cas du jet d’eau sous-saturé que nous traitons. Ainsi, a corrélation
de Zuber (A.34) a été établie en ébullition en vase et les corrélations de Monde (A.40), (A.43) et
(A.44) ont été établies pour des jets d’eau saturés. Nous comparons les résultats expérimentaux
de Robidou aux corrélations de Katto et Monde (A.41), de Ishigai et Mizuno (A.45), de Miyasaka
et al. (A.48) et de Monde et al. (A.51). Afin de réaliser ces comparaisons lorsque la corrélation a
été établie pour un jet d’eau circulaire et non plan, on considère les diamètres hydrauliques du jet
plan et de la surface chauffée : cela revient à considérer leurs largeurs. Les pourcentages d’erreurs
relatives obtenues sont reportés en annexe D et dans le tableau A.15.
On remarque que les erreurs moyennes obtenues avec les corrélations de Ishigai et Mizuno (A.45),
de Katto et Monde (A.41) et de Monde et al. (A.51) sont très importantes ( 45,8 %, 56,6 % et 65,4
% respectivement) et avec de faibles écarts types (17,9 %, 4,9 % et 4 %, respectivement). Seule la
corrélation de Miyasaka et al. (A.48) présente une erreur moyenne faible de 10,8 % avec un écart
type de 9,9 %. Ce résultat est surprenant. En effet, la corrélation de Miyasaka et al. (A.48) a été
élaborée à partir de résultats obtenus lors d’une expérience de conception particulière. En effet, la
surface chauffante était inférieure à la surface de la buse ce qui engendre une importante conduc-
tion latérale et les degrés de sous-saturation considérés étaient très élevés (85


C). On aurait pu
penser, en s’appuyant sur la littérature concernant les jets circulaires, que l’équation (A.48) sures-
timerait le flux critique pour des surfaces chauffées plus grandes que la largeur du jet. Or, la plupart
des résultats expérimentaux de Robidou ne sont pas surestimés par cette équation. Cette équation
à été élaborée à partir de l’équation du flux critique en ébullition en vase de Kutateladze [80] à
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86 V 0 = 38n ) et la sous-saturation du fluide (1

εsub).
La corrélation de Miyasaka et al. (A.48) paraît la mieux adaptée pour prédire le flux critique à
l’impact dans l’expérience de Robidou [132]. On cherche maintenant à déterminer la différence
entre la température pariétale au flux critique et la température de saturation (∆TCHF ). Cette diffé-
rence sera le critère de transition entre le régime de l’ébullition nucléée pleinement développée et
celui de l’ébullition de transition. Le flux critique marque la fin du régime de l’ébullition nucléée
pleinement développée, donc le flux de chaleur correspondant au flux critique vérifie également la
relation établie par Miyasaka et Inada (A.27) (relation ayant été déterminée comme étant la mieux
adaptée pour prédire le flux de chaleur en ébullition nucléée pleinement développée, à l’impact).




1 - 3 avec q 3 3CHF déterminé à partir de l’équation de Miyasaka et al. (A.48).
Les erreurs relatives ainsi que leurs moyennes et leur écart type sont reportés en annexe D. On
retrouve le ∆TCHF expérimental avec une erreur moyenne de 9,7 % et un écart type de 8,2 %. Les
corrélations de Miyasaka et al. (A.48) et de Miyasaka et Inada (A.27) semblent adéquates pour la
prédiction des grandeurs caractérisant le flux critique (q 3 3CHF et ∆TCHF ).
CORRÉLATIONS DU FLUX CRITIQUE DANS L’ÉCOULEMENT
Hall et al. [43] ont considéré la trempe d’un disque de cuivre cylindrique par un jet d’eau sous-
saturée (∆Tsub  75 
 C, turbulent (d=5,1 mm, Re=11300-22600, Vn= 2-4 m/s), circulaire à surface
libre. Le disque est chauffé à environ 500, 650 ou 800


C (  3


C) avant d’effectuer la trempe et des
mesures de températures transitoires sont prises près de la surface afin de déterminer la distribution
du flux de chaleur en surface.
La figure A.15 décrit la variation du flux maximal (i.e. critique) avec la distance dans l’écoulement
(r  d) pour des vitesses Vn=2, 3 et 4 m/s. Une diminution abrupte du flux maximal marque la dé-
marcation entre la zone d’impact et la région d’écoulement radial. La variation de la température




C selon que Vn= 2 à 4 m/s. De plus cette variation de la température de saturation et de la
pression est continue, donc elle ne peut pas être considérée comme à l’origine de la diminution
abrupte du flux maximal. Une explication plus probable est la transition qui a lieu à une distance
d’environ un diamètre de buse entre un écoulement radial accélérant puis décélérant. En plus de
réduire les forces de cisaillement sur les bulles de vapeur en dehors de la sous-couche hydrodyna-
mique, cette transition conduit à une augmentation significative des épaisseurs des sous-couches
limites hydrodynamique et thermique, ce qui réduit le flux maximal.
Comme ce fut noté par Wolf [176], dans le régime V (régime à pression atmosphérique où le flux
maximal dépend de la vitesse du jet), le flux maximal (q 3 3CHF ) dans la région d’écoulement radial
dépend entre autre de la vitesse du jet et de la taille de la surface chauffée. Dans les expériences
stationnaires d’impact de jet d’eau saturée sur des plaques chauffées, la corrélation la plus utilisée
pour le flux critique est celle de Monde [102] :
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FIG. A.15 – Variation du flux maximal (i.e. critique) avec la vitesse et la distance dans l’écoule-
ment, Hall et al. [43]

















Des corrélations similaires ont été proposées par d’auteurs chercheurs (Sahran et Lienhard [149],
Cho et WU [26], Katto et Yokoya [71] et škéma and Šlancˇiauskas [170]). La dimension de la sur-
face chauffée dans l’équation (A.52) a été remplacée par deux fois la distance radiale, 2r. L’équa-
tion (A.52) est valable pour un jet saturé et Monde et al. [101] recommande l’application de la
correction suivante pour un jet sous-saturé :
q 3 3CHF, sous-saturé





Cependant, le paramètre caractérisant la sous-saturation (εsub) suggéré par Monde et al. [101] sur-
estime les données de flux maximal obtenues par Hall et al. [43] (les sous-saturations considérées
par Monde et al. sont inférieures à 30


C). Le paramètre proposé par Nonn et al. [117] (équation
(A.54)) fournit une meilleure approximation de ces données.




Ja1 P 414 (A.54)






CORRÉLATION ADÉQUATE, POUR LE FLUX CRITIQUE, DANS L’ÉCOULEMENT :
On compare les flux critiques obtenus à partir de la corrélation de Monde (A.52) et les résultats
expérimentaux de Robidou [132] à 6 mm et 19 mm de l’impact. Les pourcentages d’erreurs obte-
nus sont reportés en annexe D. La corrélation (A.52) surestime largement les flux expérimentaux.
L’erreur relative moyenne à 6 mm de l’impact est de 1809 % avec un écart type de 420 % et de-
vient de 2332 % avec un écart type de 694 % pour x= 19 mm. La corrélation (A.52) n’est donc pas
adaptée à la prédiction du flux critique dans l’écoulement pour l’expérience de Robidou [132]. En
effet, dans le cas particulier de l’expérience de Robidou (d

l= 1 mm) le flux critique calculé à 19
mm est légèrement supérieur à celui calculé à 6 mm, alors que le flux critique expérimental décroît
avec la distance à l’impact. De plus la contribution de la sous-saturation (εsub) au flux critique est
négligeable même pour les fortes sous-saturation de 16


C (εsub  0 ( 17 À 1).
Remarque
D’autres paramètres influencent le flux critique. Ainsi, Wadsworth et Mudawar [172] ont examiné
l’effet des propriétés de surface du matériau sur le flux critique dans le cas d’un jet plan, confiné de
FC-72. Ils ont montré que le flux critique n’était pas indépendant de l’état de surface. Il faut donc
tenir compte de l’état de surface lors de la comparaison de résultats obtenus à partir de dispositifs
expérimentaux différents.
Ebullition de transition : Le régime d’ébullition de transition se caractérise par la formation
de couches instables de vapeur et leur disparition, accompagnée de remouillages intermittents
de la paroi. Ce régime débute au flux critique et se termine au flux (température) minimum de
l’ébullition en film (q 3 3min 	 Tmin) (figure A.5). De nombreux auteurs tels que Kokado et al. [74] ont
montré qu’il s’agissait d’un mélange d’ébullition nucléée et d’ébullition en film. Ainsi, pour des
jets impactants l’ébullition en film peut souvent être accompagnée d’autres régimes d’ébullition
sur la même surface. L’observation de trempes transitoires avec un jet impactant révèle que, pour
de faibles sous-saturations (∆Tsub) et d’importantes températures de paroi (ou ∆Tsat ), le jet est isolé
de la surface pour une couche de vapeur. Lorsque la température pariétale diminue, le jet pénètre
dans la vapeur et mouille la surface entourant le point d’impact pendant que l’ébullition en film
persiste à des emplacements plus éloignés en aval (Kokado et al. [74]).
A part quelques exceptions (Robidou [132], Miyasaka et al. [100]), les études sur le régime de
l’ébullition de transition pour des jets impactants ont été limitées à des conditions de tempéra-
tures imposées par des phénomènes de trempes (donc des phénomènes transitoires et le terme de
“températures imposées”n’est pas rigoureux).
Les références bibliographiques considérées sont rapportées dans les tableaux A.16 et A.17 où les
particularités de chaque étude sont détaillées (le fluide considéré étant de l’eau et le jet impactant









Auteurs Type de jet ∆Tsub Vn d ou l z Ti Commentaires
(T C) (m/s) (mm) (mm) (T C)
Akimenko[1] ? -libre 80 3-20 - 150 1050
Hanasaki et al.[44] Circ-libre - 0,042 10 100 900
Hatta et al.[47] Circ-libre - 0,21-1,49 10 100-500 900
Hatta et al.[46] Circ-libre 80 0,025-1,43 10 123-470 900
Hatta et al.[48] Circ-libre 50-80 0,21-1,49 10 200 900
Hatta et al.[50] Plan-libre 85 - - 100 900
Hatta et Osakabe[49] Plan-libre 82-92 0,83 1 100 900 Mouvement
Ishigai et al.[58] Circ-libre 10-80 1,5-12 3-12 - 400-800
Ishigai et al.[59]b Plan-libre 5-55 0,65-3,5 6,2 15 1000
Kokado et al.[74] Circ-libre 8-29 0,32 10 200 900
Ochi et al.[119] Circ-libre 5-80 2-7 5-20 25 1100
Robidou[132] Plan-libre 8-17 0,66-0,81 1 3-10 100-800 -
Sakhuja et al.[138] Circ-libre 18-77 - 1,59-3,18 6,35-12,7 352 ? jets
Sano et al.[140] Plan-libre 0 3,5 - - 300
Torikai et al.[163] Vertical 10-70 0-1,0 14  0 10-1000 -
Torikai et al.[163] Plan-libre 10-40 0-3,0 0,5 2 10-1000 multi-jets
TAB. A.16 – Ebullition de transition et Flux minimum d’ébullition en film - paramètres opérationnels a
a Les paramètres opérationnels sont donnés pour l’ébullition de transition et en film. Leur étendue doit être plus large pour l’étude des autres types d’ébullition










Auteurs % de surface Orientation métal mode de Taille Etat de
couverte chauffage (mm) surface
Akimenko[1] - - acier inox ou Cu transitoire - -
Hanasaki et al.[44] 0,20 ascendant acier inox. transitoire 200 ¥ 200; ¥ 10 -
Hatta et al.[47] 0,20 ascendant acier inox. transitoire 200 ¥ 200; ¥ 10 -
Hatta et al.[46] 0,20 ascendant acier inox. transitoire 200 ¥ 200; ¥ 10 -
Hatta et al.[48] 0,20 ascendant acier inox. transitoire 200 ¥ 200; ¥ 10 -
Hatta et al.[50] - ascendant acier inox. transitoire 200 ¥ 300; ¥ 10 -
Hatta et Osakabe[49] 0,42 ascendant acier inox. transitoire 200 ¥ 240; ¥ 10 -
Ishigai et al.[58] 0,014-0,23 ascendant Cu transitoire D Á 250; ¥ 40 Cr plaqué
Ishigai et al.[59] 7,8 ascendant acier inox. transitoire 12 ¥ 80; ¥ 2 No ¦100 émeri-acétone
Ishigai et al.[59] 7,8 ascendant acier inox. direct-ac 12 ¥ 80 No ¦100 émeri-acétone
Kokado et al.[74] 0,20 ascendant acier inox. transitoire 200 ¥ 200; ¥ 10 -
Ochi et al.[119] 0,22-3,5 ascendant acier inox. transitoire 50 ¥ 180; ¥ 2 No ¦100 émeri
Robidou[132] 1,125 descendant Ni sur Cu direct-dc 80 ¥ 10 ; ¥ ?
Sakhuja et al.[138] - vertical Cu transitoire 51 ¥ 152; ¥ 102 -
Sano et al.[140] - ascendant Cu transitoire 20 ¥ 150; ¥ 120 -
Torikai et al.[163] 120 Parallèle Cu stationnaire 14 ¥ 5; - No ¦500 émeri
Torikai et al.[163] - descendant Cu stationnaire 4 ¥ 4; - No ¦500 émeri
TAB. A.17 – Ebullition de transition et Flux minimum d’ébullition en film - appareil expérimental a
a % de surface couverte représente le pourcentage de la surface chauffante recouverte par la surface de la buse. Orientation se rapporte à la direction du jet sur
la surface chauffante par rapport à la gravité. Emeri se réfère au polissage de la surface avec un degré donné de toile d’émeri. Acétone se rapporte au nettoyage de la




CORRÉLATIONS EN ÉBULLITION DE TRANSITION, À L’IMPACT
FIG. A.16 – Courbe d’ébullition pour un jet d’eau plan, à surface libre, montrant les effets de la
sous-saturation (Ishigai et al. [59])
Ishigai et al. [59] ont mesuré les transferts de chaleur dans le cas d’une trempe d’une plaque de
température initiale d’environ Ti  1000 
 C par un jet plan d’eau à surface libre. Contrairement à
la méthode stationnaire, le flux évacué à la surface n’est pas contrôlé. Les puissances surfaciques
sont calculées à partir de la connaissance de la température à différentes profondeurs de la surface,
en utilisant un calcul de conduction inverse par volumes finis. La figure A.16 montre les courbes
q 3 3 en fonction de ∆Tsat et de la sous-saturation du jet au point d’impact. Ces données révèlent
que l’augmentation de la sous-saturation entraîne l’augmentation des flux et des températures de
paroi pour lesquelles ces flux sont extraits. De plus, les caractéristiques de l’ébullition de transi-
tion semblent être très influencées par le degré de sous-saturation. Ainsi, à faibles sous-saturations
(∆Tsub  5 et 15 
 C), le flux extrait diminue après le début de la trempe et le début de l’ébulli-
tion en film, atteint un minimum au début du remouillage de la surface, puis augmente de façon
monotone jusqu’au flux maximum. A des sous-saturations plus importantes (∆Tsub  25 et 15 
 C),
le flux décroît aussi au début de la trempe et atteint un minimum, mais l’augmentation jusqu’au
flux maximum n’est pas monotone. Au contraire, un plateau (région de flux à peu près constant)
est observé. A partir d’observations visuelles, les auteurs suggèrent que, dans la région de flux
constant (plateau), la surface est mouillée de façon intermittente, avec un remouillage complet
quand le flux augmente à nouveau vers sa valeur maximum (le flux critique). Aux plus grandes
sous-saturations (∆Tsub  55 
 C), les données révèlent qu’au point d’impact le régime d’ébullition
n’est pas de l’ébullition en film malgré des températures pariétales de 1000


C. La figure A.17 re-
présente q 3 3 en fonction de ∆Tsat et de la vitesse du jet à deux degrés de sous-saturation différents.
Pour la plus faible sous-saturation (∆Tsub  15 
 C), la vitesse du jet n’a que peu d’effet sur l’éten-
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FIG. A.17 – Courbe d’ébullition pour un jet d’eau plan, à surface libre, montrant les effets de la
vitesse (Ishigai et al. [59])
due du régime d’ébullition de transition (ou sur Tmin), mais les flux maximum (i.e. critique) et le
flux minimum d’ébullition en film augmentent avec la vitesse du jet. Pour des sous-saturations plus
élevées (∆Tsub  55 
 C), les effets de la vitesse bien qu’important sont moins évidents à identifier.
Sakhuja et al. [138] ont examiné les caractéristiques de refroidissement pour une rangée de jets
circulaires utilisés pour la trempe d’une surface de cuivre. Les données dans le régime de transition































































les unités de h, Vn et ∆Tsat sont respectivement des W  m2  K, m/s et 
 C. L’équation (A.55) corrèle
la plupart des données à  20% pour ∆Tsat  42 
 C et est basée sur des espacements de jets de
l’ordre de 4  S  d  12 (S : espacement buse-buse dans le cas de jets multiples), les vitesses de
jets n’étant pas fournies.
Torikai et al. [163] ont réalisé des mesures en régime stationnaire dans le régime de l’ébullition de
transition. Les essais sont effectués dans des configurations de refroidissement avec un jet d’eau
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FIG. A.18 – Schéma du dispositif expérimental utilisé par Torikai et al.[163]
FIG. A.19 – Courbes d’ébullition pour une configuration de jet orienté parallèlement à la surface,
Torikai et al.[163]. MEB : Microbubble Emission Boiling (Ebullition par émission de microbulles)
LVI
ANNEXE A
FIG. A.20 – Courbes d’ébullition pour une configuration de rampe de jets impactants perpendicu-
lairement à la surface, Torikai et al.[163]
plan immergé, orienté parallèlement à une surface rectangulaire de dimension 5 mm  14 mm,
mais aussi avec une rampe de jets d’eau (disposés en triangles de 2,5 mm de côté) immergés im-
pactant perpendiculairement sur une plaque (carré de côté 4 mm)(figure A.18). L’étude permet de
mettre en évidence l’influence de la vitesse du jet (0  Vn  3 m/s) ainsi que de la sous-saturation
(0  ∆Tsub  70 
 C) sur le régime de l’ébullition de transition pour des surfaces de tailles diffé-
rentes. Le flux moyen extrait à la surface est évalué à partir de mesures de température effectuées
au centre du module en considérant l’équation de conduction thermique à une dimension (en te-
nant compte des pertes thermiques). Les figures A.19 et A.20 représentent les courbes d’ébullition
obtenues dans le cas des deux configurations étudiées. Dans les deux configurations, les auteurs
ont observé, lorsque la vitesse du jet et le degré de sous-saturation sont élevés, une remontée
de flux après le flux critique. Ils expliquent ce phénomène de remontée de flux en postulant que
l’ébullition donnerait lieu à l’émission de micro-bulles. Un support photographique leur permet
d’observer, après le flux critique, le fractionnement des bulles de vapeur par le jet en un nombre
important de micro-bulles de diamètre 1-2 mm. Ce phénomène induirait un mouvement local
important et permettrait au liquide de remouiller la surface de façon périodique. Puis le liquide
sous-saturé s’évaporerait rapidement et de grosses bulles se formeraient par coalescence. Ce qui
conduirait à l’augmentation du flux. La génération des micro-bulles est accélérée par une convec-
tion forcée importante. Les auteurs pensent que le flux maximum qu’ils obtiennent est différent
du flux critique qui est le flux maximum en ébullition nucléée. Les auteurs ont aussi reporté que
le flux extrait augmente avec la vitesse du jet et le degré de sous-saturation. La densité de flux
maximal dépend de la longueur de la surface chauffée et augmente avec sa diminution. Car plus
la surface est petite, plus la sous-couche de liquide surchauffé qui se développe au-dessus de la
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surface est peu épaisse. En effet, le liquide chauffé est refroidi par le liquide sous-saturé qui l’en-
toure. L’ébullition est alors plus sujette aux effets de la convection forcée et la vapeur formée se
condense plus facilement. Ceci semble aussi indiquer que le transfert thermique est bidimension-
nel, ce dont les auteurs ne tiennent pas compte. Dans la configuration du jet parallèle, l’émission




C, on observe que l’ébullition en film commence à des températures pariétales plus élevées
que dans les conditions de saturation. Dans la configuration de refroidissement par rampe de jets,




Elle a alors lieu dans la zone d’impact des jets et disparaît lorsque l’on s’en éloigne.
Robidou [132] a conçu un dispositif expérimental original qui permet une caractérisation du do-
maine de l’ébullition de transition en régime stationnaire, à température imposée. A l’impact, pour
des sous-saturations importantes, ce domaine se caractérise par une première diminution du flux
extrait (du flux critique au premier minimum sur la figure A.5). Puis le flux extrait augmente avant
de devenir constant (plateau sur la figure A.5) et subit finalement une chute brutale pour atteindre
le flux minimum d’ébullition en film. Cette allure de la courbe d’ébullition est très différente des
courbes classiques d’ébullition en vase (fig. A.3). Cette remontée de flux (entre le premier mini-
mum et le plateau de flux) rappelle l’augmentation de flux observée par Torikai et al. [163] qui
l’attribue à l’émission de micro-bulles. Robidou note qu’à partir d’une certaine température pa-
riétale, l’ébullition devient quasi-explosive (i.e. les bulles formées semblent exploser) et le film
ne peut pas se former ; les bulles sont fractionnées, favorisant l’arrivée de liquide au niveau de la
paroi. Il est également probable que le fractionnement violent des bulles produise un aérosol par
interaction avec la phase liquide ce qui induit un accroissement du flux. Ce régime apparaît sur une
plage de température élevée (∆Tsat= 100-300 
 C ). A température pariétale encore supérieure (à la
fin du plateau de flux), un film de vapeur apparaît en surface et le flux diminue. D’après l’auteur,
l’influence de la vitesse est visible essentiellement dans le domaine compris entre le flux critique et





C). Dans ce domaine les flux extraits à l’impact
sont d’autant plus importants que la vitesse est élevée. Au niveau du plateau de flux, la vitesse
semble avoir un effet moins significatif sur les flux extraits. La sous-saturation influence les flux
extraits dans la totalité du régime de transition ; les flux extraits étant plus élevés pour des sous-
saturations croissantes. La figure A.22 représente l’effet d’une augmentation de la sous-saturation
sur les courbes d’ébullition à l’impact (ces courbes d’ébullitions sont tracées à partir des observa-
tions de Robidou [132], Miyasaka et al. [100] et Torikai et al. [163]). Dans des conditions de fortes
sous-saturations, Miyasaka et al. [100] ont également observé une remontée de flux après le flux
critique. Ces auteurs, travaillant à flux imposé, ne pouvaient pas observer la chute de flux après
le flux critique. Ils ont néanmoins remarqué l’existence de deux régimes de transition. Le premier
régime se caractérise par une diminution de la pente dq 3 3  dT par rapport à celle du domaine de
l’ébullition pleinement développée. Le second régime se caractérise par une stabilisation du flux
extrait qui n’augmente plus que très peu avec l’augmentation de la température pariétale (figures
A.13 et A.14). Ainsi, dans leurs conditions expérimentales (∆Tsub  85 
 C et Vn  1 	 5  15 m/s),
le deuxième régime de transition s’étend jusqu’à ∆Tsat  700 
 C. Robidou [132] remarque que la
température correspondant à l’établissement du premier minimum de flux a tendance à diminuer
lorsque la sous-saturation augmente (figure A.21).
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FIG. A.21 – Courbes d’ébullition locales de Robidou [132] à différents degrés de sous-saturation,
Vj  0.80 m/s
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Par contre, le flux correspondant à ce premier minimum croît avec l’augmentation de la sous-
saturation et de la vitesse. Cette tendance est en accord avec les mesures effectuées par Torikai et
al. [163] et l’auteur extrapole que pour des sous-saturations et des vitesses de jets élevées, le flux
n’aurait pas tendance à diminuer après le flux critique comme cela a été observé par Miyasaka et
al. [100]. On remarque sur les courbes de Torikai et al. [163] (fig. A.19 et A.20) que les auteurs
n’ont pas effectué de points de mesure entre le flux critique et le début de l’ébullition par émission
de micro-bulles. En effet, ces auteurs travaillant aussi à flux contrôlé, n’ont pas pu observer de
diminution de flux. Ce premier minimum pourrait donc correspondre au début de fragmentation
des bulles.
FIG. A.22 – Effet de la sous-saturation sur la courbe d’ébullition en régime de transition, à l’impact
Robidou [132] n’ayant pas pu effectuer de visualisations par caméra rapide, n’a pas déterminé si
la remontée de flux correspondait à de l’ébullition par émission de micro-bulles. Au niveau du




C à une fréquence faible de 1 Hz). Robidou [132] observe que le flux au niveau du plateau,
à l’impact, dépend de la vitesse du jet et de la sous-saturation et donne la corrélation suivante
(0
	
57  V j  0 	 96 m/s et 5  ∆Tsub  19 
 C).
q 3 3plateau  CV nj ∆T msub (A.58)
L’équation (A.58) a été établie pour une distance buse/surface de 6 mm, dans la configuration de
refroidissement par un jet plan à surface libre, avec C=5,46  106, n=1,07 et m=0,83. L’équation
(A.58) corrèle les données avec une incertitude d’environ 25 %. L’auteur note que la valeur de C
dépend très probablement de la distance buse/surface, puisque lorsque cette distance augmente de
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4 mm, le flux est surestimé par l’équation (A.58) d’environ 20 %, alors que lorsque la distance
diminue de 3 mm, le flux est sous-estimé de

25%. Enfin l’auteur constate que plus la distance
buse/surface est élevée, plus le flux extrait est dispersé au niveau du plateau.
CORRÉLATION ADÉQUATE POUR LE PLATEAU DE FLUX EN ÉBULLITION DE TRANSITION, À
L’IMPACT :
Le phénomène de plateau de flux n’ayant été que très peu observé et étudié, seule la corrélation
de Robidou (A.58) à été développée pour prédire ces flux. Lorsqu’on compare les résultats expé-
rimentaux de Robidou [132] avec la corrélation (A.58) (annexe D), on obtient une erreur relative
moyenne de 1134 % avec un écart type de 210,3 %. La corrélation (A.58) ne semble donc pas adap-
tée à la prédiction du plateau de flux des expérience de Robidou [132]. Cependant, si on effectue
une correction minime en posant C=5,46  105 au lieu de 5,46  106, l’erreur relative moyenne
n’est plus que de 25,4 % avec un écart type de 18,6 %. La corrélation (A.59) avec C 3 =5,46  105,
n=1,07 et m=0,83, est mieux adaptée à la prédiction de ces plateaux de flux.
q 3 3plateau  C 3V nj ∆T msub (A.59)
CORRÉLATIONS EN ÉBULLITION DE TRANSITION, DANS L’ÉCOULEMENT
Sano et al. [140], réalisant des expériences transitoires, ont reporté des données en ébullition de
transition à neuf emplacements différents dans l’écoulement (0  x  56 mm) pour un jet plan,
à surface libre d’eau saturée (Vn  3 	 5 m/s, les dimensions de la buse ne sont pas fournies). Des
différences importantes ont été observées dans les courbes d’ébullition de transition selon l’em-
placement du point de mesure dans l’écoulement. Pour une température de paroi donnée, le flux
décroît de façon monotone avec l’augmentation de la distance dans l’écoulement à partir du point
d’impact. Ceci est confirmé par l’étude effectuée par Robidou [132].
Robidou [132] montre que le flux extrait au niveau du plateau, en ébullition de transition, diminue
lorsque la distance depuis le point d’impact augmente (figure A.5). L’auteur constate que le plateau
est toujours présent pour une distance de 3 mm de l’impact alors qu’il n’est quasiment plus visible
à 6 mm (l

1 mm). Ce phénomène est observé dans toutes les configurations étudiées (5 
∆Tsub  19 
 C et 0 	 578  V j  0 	 96 m/s). Ceci signifie que l’hydrodynamique du jet a une influence
significative sur l’existence de ce plateau de flux. L’auteur relève qu’à une distance de 1 mm de
l’impact les flux extraits sont de l’ordre de 5 à 15 % inférieurs aux flux extraits à l’impact. Robidou
[132] donne la corrélation suivante pour une distance buse/surface de 6 mm, à 1 mm de l’impact :
q 3 3plateau  CV nj ∆T msub (A.60)
avec C=5,36  106, n=1,07 et m=0,83. L’équation (A.60) corrèle les données expérimentales
à  25 %. A une distance de 3 mm de l’impact, les flux extraits sont de l’ordre de 30 à 50
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% inférieurs aux flux extraits à l’impact. Ainsi, dans ce régime, l’hydrodynamique du jet a un
effet considérable sur les flux évacués dans la zone d’impact du jet et dans la zone d’accélération
alors que, dans la zone d’écoulement parallèle, les courbes d’ébullition mesurées par Robidou
[132] ont une forme classique d’ébullition en vase. Et ces courbes semblent peu varier avec la
modification des différents paramètres (Vn, ∆Tsub, z).Mais sur ce point l’étude de Robidou n’est pas
très discriminante car elle ne considère que des gammes peu étendues de Vn et z (0 	 46  Vn  0 	 9
m/s et 3  z  10 m).
CORRÉLATION ADÉQUATE POUR LE PLATEAU DE FLUX EN ÉBULLITION DE TRANSITION,
DANS L’ÉCOULEMENT :
Le phénomène du plateau de flux en ébullition de transition n’ayant été que très peu observé et
étudié, il n’existe pas de corrélation prédisant le flux de plateau en tous points de l’écoulement.
Etudes complémentaires sur l’ébullition par émission de micro-bulles
Récemment en 2000, Suzuki et al. [159] ont observé un phénomène d’émission de micro-bulles
dans une configuration d’écoulement d’eau sous-saturée (sans impact de jet) dans un canal chauffé
rectangulaire (plaque chauffée en cuivre, 10  10 mm), pour des vitesses d’écoulement (0  Vn 
1
	
5 m/s) et des sous-saturations (10  ∆Tsub  45 
 C) importantes. Les tendances mesurées sont
similaires à celles observées par Torikai et al. [163] pour des configurations de refroidissement
par jet. Leurs observations leur permettent de définir, à partir des fluctuations de pression et du
comportement des bulles, trois sous-régimes de l’ébullition par émission de micro-bulles (Micro-
bubble Emission Boiling). La figure A.23 schématise ces trois sous-régimes qui apparaissent pour




régime MEB I se caractérise par une répétition périodique du cycle de croissance et de coales-
cence des bulles suivi du remouillage de la surface par le liquide environnant. Le régime MEB II
se caractérise par l’émission continue de micro-bulles provenant des bulles qui ont coalescé. Le
régime MEB III est en quelque sorte une combinaison des régimes I et II : une partie seulement
des bulles coalescées se divise de façon apériodique en de nombreuses micro-bulles.
Ces trois types de MEB sont générés pour une même sous-saturation et une même vitesse du
liquide mais à des températures pariétales différentes (figure A.24).
Les fluctuations de pression en paroi présentent un caractère périodique uniquement dans le cas de
l’ébullition par émission de micro-bulles du type MEB I. Les auteurs considèrent que la fréquence
des fluctuations de pression représente le nombre de fois par seconde qu’une bulle coalescée se
brise en micro-bulles. Après la coalescence d’une bulle, le liquide revient en paroi, c’est pourquoi
le flux extrait augmente avec la fréquence de coalescence des bulles.
La figure A.25 montre l’augmentation du flux avec celle de la fréquence des fluctuations de pres-
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FIG. A.23 – Schématisation des sous-régimes de l’ébullition par émission de micro-bulles, Suzuki
et al. [159]
FIG. A.24 – Exemple de courbe d’ébulli-
tion comprenant les différents types d’ébul-
lition par émission de micro-bulles dans un
canal horizontal rectangulaire, ∆Tsub  40 
 C
et V=0,5 m/s, Suzuki et al. [159]
FIG. A.25 – Flux évacué en fonction de la fré-
quence des fluctuations de pression en régime
MEB I, Suzuki et al. [159]
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sion dans le cas de l’ébullition par émission de micro-bulles du type MEB I. Des données ont aussi
été obtenues dans un tuyau circulaire horizontal. Les flux enregistrés sont plus faibles que ceux
obtenus avec la configuration rectangulaire. Ainsi, cette fréquence dépendrait de la géométrie. La
fréquence reportée sur la figure A.25 correspond au pic de fréquence des fluctuations de pression
donné par l’analyse spectrale. On remarque que, quel que soit le degré de sous-saturation, le flux
augmente linéairement avec la fréquence des fluctuations de pression. Les auteurs déterminent
l’équation suivante pour traduire cette dépendance :
q 3 3MEB  Jρ f & Cp∆Tsub  h f g
 
f  A (A.61)
où q 3 3MEB est le flux de chaleur en (W  m2) ; J, un facteur empirique incluant le volume effectif de
toutes les bulles coalescées en un cycle (m3) ; f , la fréquence des fluctuations de pression et A,
l’aire de la surface chauffée (m2).
Il semblerait donc que ce phénomène d’ébullition par émission de micro-bulles soit relié à des
conditions de convection forcée et de sous-saturation du liquide. Ainsi Suzuki et al. [159] com-






C et des vitesses d’écou-
lement de 0,01 à 1,5 m/s. Pour une sous-saturation de 20


C, les auteurs notent que l’ébullition par
émission de micro-bulles n’a pas lieu pour de faibles vitesses d’écoulement (0,01 et 0,05 m/s),
mais qu’elle apparaît pour des vitesses supérieures à 0,1 m/s. Le flux de chaleur évacué en ébul-
lition par émission de micro-bulles augmente ensuite avec la vitesse d’écoulement. Par contre
pour une sous-saturation de 40


C, l’ébullition par émission de micro-bulles a lieu pour n’importe
quelle vitesse d’écoulement étudiée. Lorsque les vitesses d’écoulement grandissent, le flux éva-
cué augmente plus rapidement et les différents types d’ébullition par émission de micro-bulles
apparaissent pour des températures pariétales plus faibles que celles observées pour une sous-
saturation inférieure. Des tendances similaires ont été observées en ébullition lors d’impact de jets
sous-saturés parallèlement ou verticalement sur des surfaces chauffées. C’est pourquoi, un rappro-
chement entre ces différents types d’expériences a été effectué : une grande vitesse d’écoulement
et des jets impactant provoquent l’accélération de la condensation des bulles coalescées sur la sur-
face chauffée et permettent la génération de l’ébullition par émission de micro-bulles même pour
des faibles sous-saturations.
Ainsi, on peut se demander si le régime de transition observé par Robidou [132] n’est pas gouverné
par de l’ébullition par émission de micro-bulles. Le type MEB I correspondait au domaine entre
le premier minimum et le plateau (figure A.26) où le flux évacué augmente avec la température de
surface, le type MEB II se caractérisant par l’émission continue de micro-bulles pourrait expliquer
le plateau de flux. En effet, cette émission continue de micro-bulles induit un brassage maximal à
la surface chauffée et donc un excellent transfert de chaleur . Enfin, le type III apparaîtrait de la fin
de plateau au minimum de l’ébullition en film. En effet, le flux évacué diminue avec l’apparition
de ce type d’ébullition puisque l’échange thermique est réduit du fait que, désormais, seulement
une partie des bulles coalescées se divise.
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FIG. A.26 – Les différents types d’ébullition par émission de micro-bulles pourraient expliquer
le régime de l’ébullition de transition, (données expérimentales de Robidou [132], V j=0,8 m/s,




Minimum de l’ébullition en film : Le flux minimum d’ébullition en film q 3 3min, et surtout la
température minimum d’ébullition en film Tmin (appelée aussi température de Leidenfrost dans le
cas de liquide saturés sur une surface isotherme ou encore température de remouillage) qui lui
est associée, marque le passage de l’ébullition de transition à l’ébullition en film. De nombreuses
études sur l’impact de jets sous-saturés ont rapporté des températures minimum d’ébullition en
film Tmin bien plus élevées que celles obtenues avec des jets saturés (Ishigai et al. [59], Ochi et
al. [119] et Filipovic et al. [37]). C’est pourquoi, il est probable que pour des jets fortement sous-
saturés, le minimum d’ébullition en film à un phénomène hydrodynamique non observé pour des
jets saturés ou en ébullition en vase et ne correspond pas au remouillage partiel de la surface.
Une possibilité est que le minimum d’ébullition en film corresponde, pour les jet sous-saturés,
à un maximum relatif dans l’épaisseur de la couche de vapeur. Quand la température de surface
diminue, l’épaisseur de cette couche de vapeur diminue également (le flux augmente) jusqu’à ce
que la température de surface devienne assez faible pour permettre au fluide de mouiller la paroi.
Les références bibliographiques considérées dans ce paragraphe sont rapportées également dans
les tableaux A.16 et A.17.
CORRÉLATIONS POUR LE MINIMUM DE L’ÉBULLITION EN FILM, À L’IMPACT :
Akimenko [1] montrent, pour des trempe à température pariétale initiale de 1050


C, que le flux
et la température minimum de l’ébullition en film augmentent avec l’augmentation de la vitesse
du jet. Ces conclusions sont similaires à celle de Ishigai et al. [59] (§ 2.4.1). Pour des vitesses de
jet de l’ordre de 0
	
65  Vn  3 	 5 m/s et des sous-saturations telles que 5  ∆Tsub  55 
 C, Ishigai
et al. [59] ont corrélé le flux d’ébullition minimum par l’expression (A.62) à partir des données
expérimentales (figures A.16 et A.17).
q 3 3min  0 	 054  10
6V 0 = 607n & 1  0 	 527 ∆Tsub
 
(A.62)
où q 3 3min, Vn et ∆Tsub sont respectivement en W  m2, m/s et 
 C. Comme dans le régime d’ébullition en
film le transfert de chaleur se fait principalement par convection monophasée en phase vapeur, le
flux et la température en paroi sont reliés par la relation : q 3 3

hFB & ∆Tsat  ∆Tsub
 
. Donc au point du
minimum d’ébullition en film, le flux et la température minimum d’ébullition en film vérifient aussi
cette équation et d’après l’équation (A.62) la température minimum d’ébullition en film augmente
avec la vitesse du jet et la sous-saturation. Les effets de la vitesse sont moins importants si la sous-
saturation est faible. Les mêmes tendances ont été notées dans une publication postérieure (Ishigai
et al. [58], mais pour un jet d’eau circulaire à surface libre ; 1
	




C). De même, Ochi et al. [119] ont examiné l’ébullition de transition pour un jet circulaire
à surface libre. Ils ont reporté les mêmes tendances générales que Ishigai et al. [59], [58] avec
l’augmentation de la vitesse du jet et de la sous-saturation. Cependant, en complément à Ishigai
et al., les auteurs ont étudié l’influence du diamètre de la buse (d=5-20 mm sur une plaque de
dimension 50  180;  2 mm3). Pour une vitesse fixée (3 m/s), ils ont trouvé que plus le diamètre
de la buse est large, plus le flux minimum d’ébullition est faible. Pour des domaines de vitesses
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tels que 2  Vn  7 m/s, de sous-saturations tels que 5  ∆Tsub  45 
 C et de diamètres de buse tels
que 5  d  20 mm, ils donnent la corrélation suivante au point d’impact (avec d en mm) :














où q 3 3min, Vn, d et ∆Tsub sont exprimés respectivement en W  m2, m/s, mm et 
 C. Ils ont également
effectué des mesures approximatives de la vitesse du front de remouillage, c’est à dire de la vi-
tesse de déplacement du point de remouillage le long de l’écoulement, sur la surface chauffée. Ils
montrent que la région mouillée s’étend plus rapidement avec l’augmentation du diamètre de la
buse, de la vitesse du jet et de la sous-saturation.
Kokado et al. [74] s’intéressent au phénomène de remouillage pour un jet d’eau circulaire à surface
libre. Ils ont remarqué que lors d’une tempe, le remouillage débute au point d’impact puis s’étend
radialement dans l’écoulement avec le temps. Ils ont corrélé leurs résultats de remouillage, au
point d’impact, comme une fonction de la température du jet (71  T f  92 
 C), pour des vitesses
d’impact de 2,0 à 2,5 m/s (1
	
0  Q  7 l/min). Ils proposent la corrélation suivante :
Tmin  1150  8 Tf (A.64)




C. L’équation (A.64) corrèle bien les données de Kokado et al. [74] mais est limitée aux
conditions où Tf  68 
 C. En effet, pour des températures du jet inférieures à 68 
 C, le remouillage




C). Ceci est cohérent avec les résultats de Ishigai et al. [59] pour un jet très sous-
saturé (Tf  45 
 C). Dans l’étude de Kokado et al. [74], 68 
 C peut donc être considéré comme
une température critique, c’est à dire la température d’eau au dessus de laquelle il est possible
d’observer un régime non mouillant à l’impact. Ainsi :
  si Tl  Tcritique, le régime est mouillant sur toute la surface,
  si Tl  Tcritique et Tw  Tmin, le régime partiellement mouillant,
  si Tl  Tcritique et Tw  Tmin, le régime est non mouillant.
La relation simple entre Tl et Tmin décrite par l’équation (A.64) n’implique pas que Tmin est in-
dépendant des paramètres tels que la vitesse du jet, les dimensions de la buse et les propriétés
du fluide. Cette équation représente une relation qui est probablement uniquement adaptée aux
conditions de Kokado et al. [74].
Robidou [132] montre, qu’à l’impact, la température de remouillage est surtout influencée par la
sous-saturation. La vitesse du jet (0
	
46  Vn  0 	 96 m/s) ainsi que la distance buse/surface ne
semblent pas avoir d’effet sur cette température. Cependant l’auteur reconnaît qu’il est possible
qu’il ne constate pas d’influence de la vitesse du jet parce que la gamme de vitesse étudiée est trop
faible. Robidou corrèle ses données expérimentales à l’impact par l’équation suivante :
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Tmin  326  17 	 6 ∆T 0 = 8sub (A.65)
L’équation (A.65) a été obtenue par régression et corrèle les valeurs expérimentales à 10% près.
Dans une configuration de refroidissement transitoire, Ishigai et al. [59] ont remarqué que la vi-
tesse du jet n’a pas d’influence significative sur la température de remouillage lorsque la sous-
saturation est faible. Par contre, pour des sous-saturations plus élevées, la température de re-
mouillage croît avec la vitesse.
Mitsutake et Monde [97] proposent une étude expérimentale des transferts thermiques par ébul-
lition, en régime transitoire au niveau d’un cylindre préchauffé (jusqu’à 250


C) et refroidit par
un jet d’eau impactant vers la haut (∆Tsub  20 	 50 et 80 
 C et Vn  5 	 10 et 15 m/s). Les me-
sures sont effectuées sur des cylindres en cuivre, laiton et acier au carbone afin de déterminer
les influences des propriétés thermiques des matériaux. Les températures sont enregistrées à deux
profondeurs différentes. La densité de flux évacuée en surface est évaluée par une analyse numé-
rique de la conduction bidimensionnelle. Le comportement de la zone de mouillage est visualisé
par une caméra rapide. Ils observent trois régimes d’ébullition qu’ils caractérisent comme étant un
régime mouillant (transfert monophasique liquide), un régime d’ébullition nucléée et un régime
non-mouillant (ébullition en film). Le remouillage n’intervient à l’impact qu’au bout d’un certain
temps, qui est d’autant plus long que l’inertie thermique du matériau est grande. La température
de remouillage, ou de minimum de l’ébullition en film, a tendance à augmenter avec l’augmenta-
tion de l’inertie thermique du matériau. Mitsutake et Monde [97] montrent alors l’influence des
propriétés thermophysiques du matériau sur la température de remouillage.
CORRÉLATION ADÉQUATE POUR LE MINIMUM DE L’ÉBULLITION EN FILM, À L’IMPACT :
Différentes corrélations existent dans la littérature pour corréler soit le flux (Ishigai et al. (A.62),
Ochi et al. (A.63)) soit la température (Kokado et al. (A.64), Robidou (A.65)) du minimum d’ébul-
lition en film, à l’impact d’un jet. Les résultats de ces corrélations sont comparés à 28 données
expérimentales de Robidou [132]. La moyenne des erreurs effectuées ainsi que son écart type sont
reportés en annexe D et dans le tableau A.18.
Les deux corrélations (Kokado et al. (A.64), Robidou (A.65)) définies pour la température du
minimum d’ébullition en film donnent des pourcentages d’erreurs faibles (une moyenne de 6,2 %
pour la corrélation de Kokado et al. (A.64) avec un écart type de 4,0 % et une moyenne de 5,3%
avec un écart type de 4,1% pour la corrélation de Robidou (A.65)). La corrélation de Robidou
(A.65) semble la mieux adaptée à la prédiction de ses données expérimentales. Cependant cette
corrélation est empirique et n’est basée sur aucune justification physique.
Les résultats obtenus avec les corrélations de Ishigai et al. (A.62), Ochi et al. (A.63) pour la pré-
diction du flux minimum d’ébullition en film sont moins bons. En effet l’erreur moyenne obtenue
avec la corrélation de Ochi et al. (A.63) est de 42,4 % avec un écart type de 61,8 % et l’erreur
moyenne obtenue avec la corrélation de Ishigai et al. (A.62) est de 51,1 % avec un écart type
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de 13,17 %. Les corrélations d’Ochi et al. (A.63) et d’Ishigai et al. (A.62) ne sont donc pas re-
commandées pour prédire les résultats expérimentaux de Robidou. De plus aucune de ces deux
corrélations ne repose sur un modèle physique. Le flux du minimum d’ébullition en film ne peut
donc pas être prédit à l’aide de ces corrélations.
Une autre manière de déterminer ce flux est de considérer que le minimum d’ébullition en film
marque le début du régime d’ébullition en film. Donc, le flux et la température de ce minimum
vérifient les corrélations établies en ébullition en film. Deux corrélations prédisant le flux en ébulli-
tion en film à l’impact sont reportées dans le paragraphe suivant : celle de Ruch et Holman (A.73)
qui malheureusement ne tient pas compte de la sous-saturation, et celle de Robidou (A.74). En
considérant la température du minimum de l’ébullition en film déterminée par Robidou (A.65), il
est possible de calculer le flux correspondant à partir de la corrélation de Ruch et Holman (A.73).
Ceci n’est pas réalisable à partir de la corrélation de Robidou (A.74) puisque le flux ne dépend
pas de ∆Tsat . Les résultats obtenus avec la corrélation de Ruch et Holman (A.73) sont comparés
au flux expérimentaux et les pourcentages d’erreurs relatives sont reportés en annexe D. L’erreur
moyenne effectuée est de 59,8 % avec un écart type de 16,29 %. Cette erreur est importante et
la corrélation de Ruch et Holman (A.73) n’est pas satisfaisante pour la prédiction des flux ex-
périmentaux de Robidou. Le mode de transfert de chaleur par convection forcée en ébullition en
film conduit à une dépendance du flux en fonction de la température de paroi. Or cette dépendance
n’est pas prise en compte dans l’équation de Robidou (A.74). Cette équation ne corrèle donc pas le
flux en ébullition en film. On peut alors se demander si elle corrèle le flux minimum en ébullition
en film. Pour cela on compare les résultats de cette corrélation avec 28 données expérimentales
de Robidou [132]. Les pourcentages d’erreurs sont reportés en annexe D. L’erreur moyenne est
de 41,7 % avec un écart type de 54,23 %. Donc l’équation (A.74) ne prédit pas non plus le flux
minimum de l’ébullition en film dans la configuration expérimentale de Robidou.
CORRÉLATIONS POUR LE MINIMUM DE L’ÉBULLITION EN FILM, DANS L’ÉCOULEMENT :
Hatta et al. [48] [50] ont étendu l’équation (A.64) pour prédire la température de remouillage dans
l’écoulement. Mais du fait de leurs hypothèses et du choix de conditions aux limites, l’application
de leur résultat à des phénomènes de trempes avec une surface mouillée est improbable.
Hatta et Osakabe [49] ont cherché à étendre l’équation (A.64) pour prédire la température de
remouillage dans l’écoulement. Ils ont réalisé des expériences avec un jet plan sur une plaque
défilante. La vitesse de la plaque (Vp) est de 0,48 à 2,4 m/min pour une vitesse d’impact fixée (V j)
de 1,63 m/s. Ils utilisent la même approche expérimentale que Hatta et al. [50] et introduisent une
expression pour la température de remouillage qui est différente de celle donnée par l’équation
(A.64). Ils établissent que la surface de la plaque n’est pas remouillée si une des deux conditions
suivantes est vérifiée :
<
Tw  1100  8 	 5 Tf 	
Tw  710 
 C (
(A.66)
Les températures de paroi et du fluide sont en


C. Aucune justification n’est donnée quant à l’uti-









Auteurs Ishigai et al. (A.62) Ochi et al. (A.63) Kokado et al. (A.64) Robidou (A.65)
qÂ Â min q
Â Â
min Tmin Tmin
Erreur moyenne 51,2 % 42,4 % 6,2 % 5,3%
Ecart type 13,2% 61,8 % 4,0 % 4,1%
TAB. A.18 – Moyenne et écart type de l’erreur relative sur le flux et la température du minimum d’ébullition en film, à l’impact





Erreur moyenne 24,4 % 42,2 %
Ecart type 16,3 % 13,9 %





Robidou [132] note simplement que dans la zone d’écoulement parallèle (x/l  10) la température
de remouillage est de l’ordre de 200


C et qu’elle n’est pas influencée par la vitesse et la sous-
saturation.
Dans le cadre de l’étude de l’évolution de la température pariétale d’échantillons au cours de
refroidissements par trempe, Beck [4] avait, bien avant Mitsutake et Monde [97] et sans impact de
jet, mis en évidence l’influence des propriétés des matériaux sur la température de remouillage et
la température critique. Il a effectué des mesures avec un métal seul et le même métal recouvert
d’un film constitué d’une substance d’effusivité thermique très différente. L’auteur montre qu’il
est possible d’éliminer toute caléfaction (i.e. phénomène par lequel une gouttelette liquide est
soutenue par sa propre vapeur sur une plaque métallique très chaude) sans modifier la température
initiale de la trempe en recouvrant l’échantillon d’un film dont l’effusivité est nettement inférieure
à celle du métal qui le constitue.
CORRÉLATION ADÉQUATE, POUR LE MINIMUM DE L’ÉBULLITION EN FILM, DANS L’ÉCOULE-
MENT :
Il est difficile de déterminer le point marquant le minimum de l’ébullition en film à partir des
données expérimentales de Robidou [132] obtenues dans l’écoulement. On obtient le flux et la
température de ce minimum d’ébullition en film en considérant le coefficient d’échange convectif
en film. En effet en ébullition en film le transfert de chaleur est à la fois radiatif et convectif. On
estime le flux de chaleur radiatif en considérant le flux entre deux plans parallèles (la plaque chauf-
fée en Nickel et le liquide en suspension au-dessus de la vapeur). Dans l’expérience de Robidou,
ce flux est d’environ 4 103 W  m2. Or le flux total q 3 3f ilmt est la somme du flux convectif q
3 3
f ilmc et du
flux radiatif q 3 3f ilmr . Comme le flux total est de l’ordre de 10
5 W  m2, le flux radiatif est négligeable
devant le flux convectif et q 3 3f ilmt  q
3 3
f ilmc =hFB (∆Tsat + ∆Tsub). Donc il est possible d’estimer le
coefficient de transfert convectif en film par l’équation (A.67) :
hFB 
q 3 3f ilmt
∆Tsat  ∆Tsub
(A.67)
Dans le cas expérimental de Robidou, V j=0,71 m/s et ∆Tsub  15 
 C, le flux évacué à 19 mm de




est représentée sur la figure
A.28. Cette quantité devient égale au coefficient de transfert convectif monophasique vapeur après
le point du minimum d’ébullition en film. En effet, le point de minimum d’ébullition en film
marque le début de l’ébullition en film, régime où le coefficient de transfert thermique (hFB) est
constant.
Seule la corrélation de Hatta et Osakabe (A.66) donne une indication quant à la valeur de la tem-
pérature de minimum d’ébullition en film dans l’écoulement. Cependant cette corrélation, donnée
sans explication physique, a été déterminée dans le cas particulier d’un jet impactant sur une
plaque défilante. Les résultats de cette corrélation et les résultats expérimentaux de Robidou sont
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Tsat   C
FIG. A.27 – Courbe d’ébullition obtenue par
Robidou [132] pour ∆Tsub  15 
 C, Vj= 0.71
m/s ; Détermination de Tmin
































∆Tsat   C
hFB
FIG. A.28 – Coefficient d’échange convectif en
film dans le cas expérimental de Robidou [132]
∆Tsub  15 
 C, Vj= 0.71 m/s
comparés. Les erreurs sont reportées en annexe D. La moyenne des erreurs effectuées est de 24,4
% avec un écart type de 16,3 %. Ce résultat est accéptable pour la prédiction de la température du
minimum d’ébullition en film.
Une manière de déterminer le flux de minimum d’ébullition en film est de considérer, comme cela
à été fait à l’impact, que le minimum d’ébullition en film est le début du régime d’ébullition en
film. Donc le flux et la température de ce minimum vérifient les corrélations établies en ébullition
en film. Une seule corrélation prédisant le coefficient d’échange convectif en ébullition en film
dans l’écoulement est rapportée dans le paragraphe suivant : celle de Kokado et al. (A.75). Si on
considère comme précédemment que le flux radiatif est négligeable devant le flux convectif, il est
possible de calculer le flux du minimum d’ébullition en film. En effet, on a q 3 3min  h  & ∆Tsat 
∆Tsub
 
. La corrélation conduisant à q 3 3min devient alors :









Les résultats obtenus avec la corrélation (A.68) sont comparés au flux expérimentaux de Robidou
[132] et les pourcentages d’erreurs relatives sont reportés en annexe D. L’erreur moyenne effectuée
est de 42,2 % avec un écart type de 13,8 %. Cette erreur est importante et la corrélation (A.68)
n’est pas satisfaisante pour la prédiction des flux expérimentaux du minimum d’ébullition en film
de Robidou dans l’écoulement (tableau A.19).
Etudes sur l’influence des propriétés des matériaux sur le minimum d’ébullition
en film
Quelques auteurs ont cherché à tenir compte de l’interaction entre l’ébullition et les propriétés des
matériaux.
Zuber [181], Berenson [7] et Henry [51] ont utilisé la théorie des instabilités hydrodynamiques
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de Taylor [162] pour décrire la température minimum d’ébullition en film, en ébullition en vase.
Taylor [162] a considéré l’accélération d’un fluide lourd par un fluide léger. Et supposant un écou-
lement potentiel et une perturbation sinusoïdale entre ces deux fluides (le fluide le plus dense étant
au-dessus), il a utilisé une analyse des perturbations au premier ordre pour montrer que la gravité
induit des perturbations interfaciales. Ces perturbations de longueur d’onde donnée par l’équation
(A.69) ont tendance à grossir et à troubler l’interface lisse horizontale.









λd est la longueur d’onde la plus dangereuse, i.e. celle à laquelle correspond le plus large taux de
croissance.
Berenson [7] a montré que l’espacement entre les bulles en ébullition en film est hydrodynami-
quement contrôlé par une instabilité de type Taylor. Berenson détermine l’expression analytique
(équation (A.70)) qui prédit la température minimum d’ébullition en film, Tmin, en postulant qu’il
s’agit de la température pour laquelle la vapeur n’est plus générée assez rapidement pour soutenir
les instabilités de Taylor à l’interface liquide-vapeur. En effet, la présence de la couche de vapeur
et le départ des bulles conserve l’ébullition en film en empêchant le liquide de remouiller la paroi.
Afin de résoudre ce problème Berenson fait les hypothèses suivantes : l’espacement des bulles est
gouverné par λd , l’écoulement de la vapeur est radial et laminaire, la chaleur est transmise par
conduction à travers la couche de vapeur, pour une bulle donnée, la vapeur est générée dans le
domaine λ2d  2 et enfin le film de vapeur est d’épaisseur constante.







ρ f  ρg



















Sakurai et al. [139] ont montré que le modèle de Berenson est correct pour la prédiction de Tmin
uniquement pour des basses pressions.
Mais c’est Henry [51], qui suivant la même approche, a établit une corrélation entre la Tmin et
les propriétés thermiques de la surface chaude et du fluide en ébullition. La corrélation d’Henry
est une extension du modèle de Berenson [7], modèle considéré comme une solution idéale pour
une surface isotherme. A partir des observations expérimentales du phénomène (départ de bulles,
remouillage de la surface par le liquide sous-saturé et évaporation en surface), Henry considère que
la température en surface subissait d’importantes variations temporelles qui, à cause de l’inertie du
matériau, sont imperceptibles à partir d’une certaine profondeur dans la plaque. Henry, estime cette
profondeur dans la plaque à
F
αwtc, tc étant la durée d’un cycle départ de bulle/remouillage. Alors,
la température mesurée à une distance dans la paroi supérieure à celle déterminée par Henry ne
permet d’obtenir, après un calcul de conduction inverse, que la valeur moyenne de la température
en paroi. Les fluctuations de la température locale ne sont pas prises en compte. La température
réelle locale en paroi peut donc être bien au-dessous de la température prédite par Berenson.
Selon Henry, la transition (MFB) doit avoir lieu pour des températures de paroi plus importantes
que celles prédites par Berenson car il faut tenir compte de l’effusivité de la paroi. Henry déduit
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l’équation (A.71) en considérant séparément le contact transitoire liquide/solide et l’évaporation
de la fine couche de liquide restant en surface.
&
Tmin  Tmin = BerP
 
}&













Tmin = BerP  ∆Tmin  Tsat (A.72)
et ∆Tmin déterminé à partir de la corrélation de Berenson ; équation (A.70).
Cette corrélation a été comparée aux données disponibles pour une large gamme de propriétés
thermiques et de sous-saturations de liquide. Elle explique l’importante disparité des données re-
portées pour les différents systèmes et l’influence de la présence d’une fine couche d’oxyde en
surface. L’équation (A.71) conduit à une bonne description des études de trempes pour des mé-
taux liquides.
Conclusion sur l’influence des propriétés des matériaux sur le minimum de
l’ébullition en film
Les équations (A.62), (A.63), (A.64) et (A.66) qui corrèlent le flux minimum et la température de
remouillage, ont été obtenues pour des jets d’eau impactant sur des surfaces en acier inoxydable.
Klimenko et Snytin [73] ont montré que q 3 3min et Tmin sont des fonctions des propriétés du matériau
de paroi et du liquide réfrigérant. Ils ont corrélé de nombreuses données d’ébullition en vase pour
un large spectre de conditions expérimentales et ont tenu compte des effets de la combinaison




f  & ρCpk
 
w. L’aug-
mentation de ce rapport induit une augmentation monotone de q 3 3min et Tmin. Bien qu’ils n’aient
considéré que de l’eau, des tendances similaires de décroissance de la température minimum avec
l’augmentation de l’effusivité du matériau ont aussi été reportées pour le refroidissement par spray
(Jeschar et al. [61]). Donc, les équations mentionnées précédemment sont applicables dans les cas
où la combinaison fluide-paroi donne un rapport d’effusivités similaire à celui de l’eau et l’acier
inoxydable.
Bernardin et Mudawar [8] ont réalisé une étude complète sur la température de Leidenfrost. Ils
ont considéré l’évaporation d’une goutte d’acétone, de benzène, de FC-72 ou d’eau sur une plaque
chauffée d’aluminium de finitions différentes. Ils ont ainsi pu observer l’influence des propriétés
du fluide, de la rugosité et de la contamination de surface sur la température de Leidenfrost. La
sous-saturation, le dégazage du liquide, la rugosité et le polissage de la plaque ont été montré
comme ayant qu’une influence négligeable sur la Tmin. Les données de leur étude ont aussi servi
à vérifier les modèles existants (Henry [51]). Les désaccords entre les valeurs expérimentales de
Tmin et celles prédites par les différents modèles suggèrent qu’aucun modèle théorique précis et
robuste n’existe pour prédire la température de remouillage.
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Ebullition en film : Le régime d’ébullition en film est caractérisé par un transfert thermique de
la surface au fluide à travers un film de vapeur. Le mode de transfert de chaleur est tout d’abord
principalement de la convection forcée dans la vapeur q 3 3

hFB & ∆Tsat  ∆Tsub
 
, puis le transfert
radiatif devient dominant avec l’augmentation de la température pariétale.
Les références bibliographiques considérées dans ce chapitre sont rapportées dans les tableaux
A.20 et A.21 où les particularités de chaque étude sont détaillées (le fluide considéré étant de l’eau
et les jets impactant perpendiculairement à la plaque chauffante).
CORRÉLATIONS EN ÉBULLITION EN FILM, À L’IMPACT :
Ruch et Holman [137] ont réalisé des expériences en ébullition en film, pour un jet circulaire de
R-113 à surface libre, à une sous-saturation de 27


C. Le jet impacte verticalement vers le haut




vitesse du jet et le diamètre de la buse varient aussi. Ils donnent une corrélation empirique de leurs
données. Aucune dépendance au diamètre du jet n’a été détectée. Cependant, cette corrélation
reste représentative du fluide utilisé. C’est pour cela qu’en utilisant une analyse dimensionnelle,
les auteurs réécrivent leur corrélation sous une forme plus générale :
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(A.73)
Cependant, l’utilisation de cette expression pour d’autres fluides n’a pas été étudiée. De plus,
l’effet de la sous-saturation a été négligé alors qu’il a été montré qu’elle influence grandement le
transfert de chaleur en ébullition en film (Zumbrunnen et al. [184]).
Ishigai et al. [59] ont obtenu des données en ébullition en film dans le cas de la trempe, par un
jet d’eau plan, d’une surface initialement chauffée à approximativement 1000


C. Ils proposent un
modèle analytique pour l’ébullition en film, à l’impact du jet (ce modèle est détaillé, mais en japon-
nais, par les mêmes auteurs dans Nakanishi et al. [115]). Ils résolvent les équations de conservation
(masse, quantité de mouvement et énergie) pour les phases liquide et vapeur utilisant les transfor-
mations de similarité typiquement employées pour des écoulements stagnant (Burmeister [18]).
Les solutions de ces équations conduisent à l’épaisseur du film de vapeur et au flux convectif.
Comme suggéré par Bromley [17], le flux total évacué de la surface (q 3 3f ilmt ) est calculé à par-
tir des contributions convective (q 3 3f ilmc) et radiative (q
3 3
f ilmr





75 q 3 3f ilmr.
Bien que les flux expérimentaux excèdent de façon évidente les prédictions analytiques (1,6 à
1,7 fois supérieurs), les variations suivant la sous-saturation, la température de surface et la vi-
tesse du jet ont été bien approchées. Nakanishi et al. [115] montrent que le modèle prédisant de
façon précise les données expérimentales (1
	
0  Vn  3 	 17 m/s et 5  ∆Tsub  35 
 C) est plutôt





75 q 3 3f ilmr, où q
3 3
f ilmc
est encore obtenu à partir des solutions de similarité.
L’épaisseur du film de vapeur a été estimée par le calcul comme étant de l’ordre de 10 à 100 µm,
pour les paramètres opérationnels considérés.









Auteurs Type de jet ∆Tsub Vn d ou l z Ti Commentaires
(T C) (m/s) (mm) (mm) (T C)
Ishigai et al.[59]b Plan-libre 5-55 0,65-3,5 6,2 15 1000
Kokado et al.[74] Circ-libre 8-29 0,32 10 200 900
Lamvik et Iden[83] Circ-libre 88 11-35 0,7-2,0 100 500 1- ? jets
Nevins[129] Circ-libre 70-80 0,8-1,0 12,7 12,7-63,5 640
Robidou[132] Plan-libre 8-17 0,66-0,81 1 3-10 100-800 -
Ruch et Holman[137]c Circ-libre 27 1,23-6,87 0,21-0,433 4,7-9,8 - -
TAB. A.20 – Ebullition en film - paramètres opérationnels a
Auteurs % de surface Orientation métal mode de Taille Etat de
couverte chauffage (mm) surface
Ishigai et al.[59] 7,8 ascendant acier inox. transitoire 12Ã 80;Ã 2 No Ä 100 émeri-acétone
Ishigai et al.[59] 7,8 ascendant acier inox. direct-ac 12Ã 80 No Ä 100 émeri-acétone
Kokado et al.[74] 0,20 ascendant acier inox. transitoire 200Ã 200;Ã 10 -
Lamvik et Iden[83]
Å
0,0022 ascendant, Al transitoire DÆ 150;Ã 10 -
descendant,
et vertical





Robidou[132] 1,125 descendant Ni sur Cu direct-dc 80Ã 10 ;Ã ?
Ruch et Holman[137] 0,026-0,11 descendant Cu indirect d=12,9 25µ m Ni plaqué
TAB. A.21 – Ebullition en film - appareil expérimentala
a Les paramètres opérationnels sont donnés pour l’ébullition de transition et en film. Leur étendue doit être plus large pour l’étude des autres types d’ébullition
b Expériences transitoire et stationnaire
c Le fluide est du R-113
a % de surface couverte représente le pourcentage de la surface chauffante recouverte par la surface de la buse. Orientation se rapporte à la direction du jet sur
la surface chauffante par rapport à la gravité. Emeri se réfère au polissage de la surface avec un degré donné de toile d’émeri. Acétone se rapporte au nettoyage de la







minium chauffée (Ti  500 
 C) et un jet unique (ou de multiples jets circulaires d’eau) à sur-
face libre sont très dispersées et ne permettent pas de conclure. Nevins [129] et al. ont mesuré
le coefficient convectif moyen entre une surface d’acier inoxydable chauffée et un jet circulaire
d’eau à surface libre, employant des techniques transitoires (100  Tw  640 
 C) et permanentes
(40  Tw  115 
 C). Les coefficients convectifs obtenus dans ces deux modes de mesure ont été











C pour la technique permanente). Ce-
pendant, le coefficient convectif obtenu par les mesures transitoires excède d’un facteur 5 celui
obtenu en état permanent. Nevins pense que cette disparité est due aux différences existant entre
l’hydrodynamique d’un jet où l’écoulement est établi sur la surface (stationnaire) et un jet où
l’écoulement se développe (transitoire). Bien que ce raisonnement soit plausible, ce phénomène
n’est probablement pas la principale cause de cette différence. Cette différence, observée dans les
coefficients convectifs, provient plus probablement du fait que les résultats n’aient pas été relevés
aux mêmes emplacements sur la courbe d’ébullition par les auteurs. Pour une expérience station-
naire, le transfert de chaleur se fait par convection monophasique vapeur (ébullition en film), alors
que pour une expérience transitoire, le transfert de chaleur se fait à la fois en régime d’ébulli-
tion en film, de transition et d’ébullition nucléée ; ce dernier régime étant capable de générer des
coefficients convectifs très importants.
En régime stationnaire, le domaine de l’ébullition en film à l’impact d’un jet n’a pas fait l’objet
de nombreuses études, car les températures caractérisant ce régime sont très hautes et donc ne
sont pas facilement accessibles expérimentalement. D’où l’intérêt du dispositif expérimental de
Robidou [132] qui permet de déterminer l’influence de la vitesse et de la sous-saturation sur les
flux extraits. Cette étude se limite cependant à un domaine de température peut étendu au-dessus
de la température de remouillage. L’auteur observe que le flux extrait à l’impact dans le régime de
l’ébullition en film dépend principalement de la sous-saturation. L’influence de la vitesse apparaît
comme faible mais ceci est peut être dû au fait que la gamme de vitesses étudiées soit restreinte
(0
	
6  Vn  0 	 94 m/s). Robidou [132] donne la corrélation suivante (pour 0 	 6  Vn  0 	 94 m/s et
6  ∆Tsub  17 
 C) :









V 0 = 6j (A.74)
L’équation (A.74) corrèle les données expérimentales à  12 %.
CORRÉLATION ADÉQUATE POUR LE FLUX EN ÉBULLITION EN FILM, À L’IMPACT :
Les données expérimentales de Robidou [132] concernant ce domaine d’ébullition, à l’impact, ne
sont pas très nombreuses. En effet, seulement 12 % de ces expériences ont conduit à l’observation
de ce régime. Ceci est dû au fait que ce régime d’ébullition n’apparaît, à l’impact du jet, qu’à
des températures pariétales très élevées. Les corrélations prédisant le flux en ébullition en film à
l’impact sont la corrélation de de Ruch et Holman (A.73) et la corrélation de Robidou (A.74). Mal-
heureusement la corrélation de Ruch et Holman (A.73) ne tient pas compte de la sous-saturation
(∆Tsub) et celle Robidou (A.65) ne dépend pas de ∆Tsat . Ces deux corrélations ne sont donc pas
applicables pour la détermination du flux évacué en ébullition en film à l’impact du jet.
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CORRÉLATIONS EN ÉBULLITION EN FILM, DANS L’ÉCOULEMENT :
Kokado et al. [74] ont mesuré la distribution des températures pariétales lors d’une trempe d’une
plaque d’acier inoxydable (Ti  900 
 C) par un jet d’eau circulaire. Ils ont observé que le re-
mouillage de la surface commence au point d’impact et s’étend radialement avec le temps. En
dehors de la région remouillée, le liquide est maintenu au-dessus de la surface par une couche de
vapeur et le refroidissement se fait par transfert convectif en ébullition en film et radiatif vers les
alentours. La distribution de température mesurée sur la face opposée de la plaque a été recons-
truite à l’aide d’un calcul de conduction inverse. Basée sur les flux imposés dans la région non
remouillée de la plaque et prenant en compte les pertes radiatives, la corrélation suivante a été
proposée pour le coefficient de transfert de chaleur convectif, associé à l’ébullition en film, dans









∆T 0 = 8sat
(A.75)
où h, Tf , et ∆Tsat sont respectivement en W  m2, 
 C et 
 C.
Les effets du mouvement de la plaque sur le transfert de chaleur par convection forcée en ébullition
en film dans la région d’écoulement parallèle d’un jet plan, ont été analysés par Zumbrunnen
et al. [184]. A partir d’un modèle intégrale des couches limites laminaires de la vapeur et du
liquide, les auteurs déterminent dans quelle mesure le mouvement de la plaque peut affecter le
transfert de chaleur en amont et en aval du jet impactant. Pour un mouvement co-courant du fluide
et de la surface et une vitesse adimensionnelle de la plaque de 20 (V p  Vp  u∞), le coefficient
de transfert convectif a été déterminé comme étant 5 fois supérieurs à celui d’une surface sans
mouvement. Pour un mouvement contre-courant avec des vitesses de plaque modestes (V p Z 0 	 6
m/s), le transfert convectif est approximativement la moitié de celui d’une surface fixe. Ainsi,
dans le cas de l’ébullition en film sur une surface défilante avec un impact de jet, les auteurs
ont remarqué que l’augmentation de la vitesse de la surface supprime et augmente le transfert de
chaleur, respectivement en amont et en aval du jet impactant. Le transfert de chaleur est inhibé
par l’épaississement de la couche de vapeur en amont du jet. En effet, la vapeur est entraînée par
la plaque qui le mouvement s’oppose à l’écoulement. Au contraire en aval du jet, le transfert de
chaleur est augmenté par l’amincissement de la couche de vapeur qui résulte de l’entraînement
de la vapeur par la plaque dans la direction de l’écoulement. Des augmentations significatives du
transfert de chaleur avec l’augmentation de la sous-saturation ont aussi été reportées dans les cas
de surfaces défilantes et fixes. Pour une température de surface fixée, la contribution radiative au
transfert de chaleur total a été montrée comme étant plus importante en amont du jet où le transport
convectif est peu important. En aval du jet, l’apport radiatif devient moins significatif lorsque V p
augmente.
CORRÉLATION ADÉQUATE POUR LE FLUX ET LA TEMPÉRATURE DE PAROI EN ÉBULLITION EN
FILM, DANS L’ÉCOULEMENT :
Les données expérimentales de Robidou [132] en ébullition en film sont plus nombreuses dans
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l’écoulement qu’à l’impact du jet. Il est possible de déterminer pour chaque expérience un coeffi-
cient convectif. En effet, si on néglige le transfert radiatif devant le transfert conductif on obtient
l’équation (A.67). On peut alors réaliser une moyenne de ce coefficient de transfert convectif mo-
nophasique vapeur à partir des expériences de Robidou, à 19 mm de l’impact. Ces coefficients
sont reportés en annexe D et leur moyenne est de hFB  1941 W  m2  K. On n’observe aucune
tendance de hFB avec le degré de sous-saturation ou la vitesse du jet. La corrélation de Kokado
et al. (A.75) pourrait nous permettre de prédire ce coefficient convectif et donc de prédire le flux
en ébullition en film. Cependant, dans l’équation (A.75), le coefficient convectif dépend de ∆Tsat ,
ce qui est en contradiction avec l’hypothèse d’un transfert purement convectif (le transfert radiatif
ayant été négligé). En effet, le coefficient de transfert convectif doit être constant en fonction de
∆Tsat . La corrélation de Kokado et al. (A.75) n’est donc pas recommandée pour prédire les flux
expérimentaux de Robidou [132] en ébullition en film.
A.0.3 Conclusion
Corrélations adéquate pour chaque régime d’ébullition
Le but de cette étude est la prédiction et la modélisation du flux évacué dans une configuration de
jet impactant une surface chauffée. Cette étude se base sur les données expérimentales obtenues par
Robidou [132]. Les figures A.5 et A.4 présentent les différents régimes d’ébullition constituant la
courbe d’ébullition. Chaque régime correspondant à un mécanisme physique d’ébullition différent,
les corrélations du flux de chaleur évacué ne sont valables que pour un régime d’ébullition donné.
Les différents régimes ont donc été étudiés successivement dans cette bibliographie : le régime de
convection forcée, le régime d’ébullition nucléée, celui de l’ébullition de transition et le régime
de l’ébullition en film. Les différents points caractérisant le passage entre deux régimes sont aussi
étudiés : le début de l’ébullition nucléée, le flux critique et le flux minimum d’ébullition en film.
Les corrélations prédisant le plus précisément les données expérimentales de Robidou [132], à
l’impact comme dans l’écoulement, ont été déterminées et sont reportées dans le tableau A.22.
Cependant, aucune corrélation n’a été déterminée pour le début de l’ébullition nucléée et le plateau
de flux en ébullition de transition, dans l’écoulement, mais également pour le flux en ébullition en
film aussi bien à l’impact que dans l’écoulement. D’autres corrélations telles que la corrélation de
Miyasaka et al. (A.48) sur le flux critique, celle de Robidou pour le plateau de flux en ébullition
de transition (A.59) et celles Robidou (A.65) et de Hatta et Osakabe (A.66) pour la température
de remouillage donnent de bonnes estimations des grandeurs recherchées mais sont empiriques et
ne sont basées sur aucun modèle physique.
Objectifs de l’étude
Dans cette étude les résultats des différentes études décrivant la courbe d’ébullition pour des jets
à surface libre ont été rappelés et replacées par rapport aux connaissances concernant l’ébullition









Régime à l’impact dans l’écoulement
Convection forcée monophasique liquide Nu jÈ 0
É
31Re j0 Ê 61Pr0 Ê 4 Ë a Ì (A.9) NuxÈ 0
É
89Rex0 Ê 48Pr0 Ê 4 Ë b Ì (A.12)
Début d’ébullition nucléée q
Â Â
ONBÈ 1 É 40Í 10








Ebullition nucléée pleinement développée qÂ Â FNB  79 Q ∆Tsat S 3 Ê 0 Q d S (A.27) q
Â Â
FNBÈ 740 Q ∆Tsat S 2 Ê 3 (A.25)









































Ebullition de transition (plateau de flux) qÂ Â plateauÈ C
Â V nj ∆T msub (A.59) -
avec C=5,46Í 105, n=1,07 et m=0,83
Température de remouillage TminÈ 326R 17
É
6 ∆T 0 Ê 8sub (A.65) TminÈ 1100R 8 É 5 Tf (A.66)
Ebullition en film - -
TAB. A.22 – Corrélations les mieux adaptées à l’étude expérimentale de Robidou
a Re j
Vj l
ν f , Nu j
h j l
k f






, avec x la distance à l’impact dans l’écoulement
c Vitesse du jet en sortie de buse






soient à considérer, nous nous intéresserons plus particulièrement à la compréhension physique
des mécanismes de la crise d’ébullition, de l’ébullition de transition (où le flux extrait est très im-
portant) et de l’ébullition en film. Malheureusement, les informations concernant l’ébullition de
transition et en film pour des jets impactants sont clairsemées et limitées à des quantités très fonda-
mentales (telles que q 3 3min 	 Tmin). Ces deux régimes interviennent dans une application importante ;
le processus de refroidissement du métal. En effet, la production d’acier et de métal, ayant des
propriétés mécaniques et métallurgiques désirées, requiert un contrôle précis de la température.
Dans un processus typique de laminage à chaud, par exemple, les plaques d’acier quittent la der-
nière étape de finition à des températures allant de 750 à 1000


C et sont rapidement transportées
sur des tables défilantes, où elles subissent une trempe avant d’être bobinées. Le refroidissement






cause des températures de ces plaques larges, l’ébullition nucléée est typiquement confinée dans
une petite région sous le jet, alors que le régime de l’ébullition en film existe sur la majorité de la
surface, en amont et en aval du point d’impact. Il y a donc un intérêt considérable à connaître les
aspects du régime d’ébullition en film pour pouvoir contrôler la température locale de la plaque en
fonction du temps. La prédiction numérique de la température de la plaque en fonction du temps
repose beaucoup sur les connaissances des taux de transfert de chaleur dans chacun de ces régimes
d’ébullition et des délimitations entre ces régimes, le tout en présence du mouvement de la plaque.
Bien que des efforts de modélisation aient été faits, des incertitudes sur les conditions limites sur la
surface restent la limitation principale (Filipovic et al. [38]). Des critères de délimitation entre les
différents régimes d’ébullition sur une surface fixe et plus encore sur une surface défilante restent
à déterminer. Un objectif est également le développement et la validation de modèles numériques
qui rendent possible la transposition des résultats d’expériences en laboratoire à des conditions
réelles d’un laminage à chaud.
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Nomenclature de l’annexe A
A aire de la surface chauffée (m2)
Ag aire de la surface chauffée sous les colonnes de vapeur (m2)
Aw aire totale de la surface chauffée disponible pour le refroidissement (m2)
C une constante dans les corrélations du flux surfacique en ébullition de
transition de Robidou [132]
Cs f constante dans la corrélation en ébullition en vase de Rohsenow [136]
pour tenir compte des différentes combinaisons surface/fluide
Cp chaleur spécifique (J/kg/K)
Cp f chaleur spécifique du liquide (J/kg/K)
D diamètre de la surface chauffante (m)
d diamètre de la buse (s
1
1)
D j diamètre du jet à l’impact (m)
fc fréquence d’émission des bulles (s
1
1)
fc01 fréquence d’émission de bulles correspondant à la longueur d’onde (λ)
des instabilités de Taylor (s
1
1)
f fréquence des fluctuations de pression (s
1
1)
g accélération gravitationelle (m/s
1
2)
h coefficient de transfert de chaleur convectif monophasé





hFB coefficient de transfert de chaleur convectif monophasé





hONB coefficient de transfert de chaleur
convectif au début de l’ébullition nucléée [q 3 3ONB  & TwONB  Tf
 
] (W/m2/K)
h f g chaleur latente de vaporisation (J/kg)
I intensité mesurée sur le dispositif expérimental de Robidou [132] (A)
J facteur empirique utilisé dans la corrélation de Suzuki et al. [159]
k conductivité thermique (W/m/K)
k f conductivité thermique du liquide (W/m/K)
kg conductivité thermique de la vapeur (W/m/K)
L longueur de la surface chauffée (m)
L f euille longueur de la feuille résistive utilisée dans le dispositif
expérimental de Robidou [132] (m)
l largeur de la buse pour un jet plan (m)
l f euille largeur de la feuille résistive utilisée dans le dispositif
expérimental de Robidou [132] (m)
P pression locale sur la surface d’impact (Pa)
Pa pression atmosphérique (Pa)
Ps pression au point d’impact (Pa  12 ρ fV 2n ) (Pa)
Pr nombre de Prandtl
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q 3 3 flux de chaleur surfacique (W/m2)
q 3 3CHF flux de chaleur critique (W/m2)
q 3 3ONB flux de chaleur au départ de l’ébullition nucléée (W/m2)
q 3 3FNB flux de chaleur pour l’ébullition nucléée pleinement développée (W/m2)
q 3 3MEB flux de chaleur en ébullition par émission de micro-bulles (W/m2)
q 3 3CHF vase flux de chaleur critique en ébullition en vase (W/m
2)
q 3 3f ilmc flux de chaleur convectif provenant de la surface pendant
l’ébullition en film (W/m2)
q 3 3f ilmr flux de chaleur radiatif provenant de la surface pendant
l’ébullition en film (W/m2)
q 3 3f ilmt flux de chaleur total (convectif et radiatif)
provenant de la surface pendant l’ébullition en film (W/m2)
q 3 3min flux de chaleur minimum (W/m2)
q 3 3plateau flux de chaleur constant observé en ébullition de transition (W/m
2)
Rec valeur critique du nombre de Reynolds associé à la
naissance de la sous-couche limite turbulente [u∞xc  ν f ]
r coordonnées radiale dans l’écoulement le long de la surface d’impact (m)
S espacement entre deux buses dans le cas de jets multiples (m)
S f euille surface de la feuille résistive utilisée dans
le dispositif expérimental de Robidou [132] (m2)
dont l’origine est le point d’impact (m)
Tcritique Température à partir de laquelle il est possible d’observer un régime




Tf température du liquide ( 
 C)
Ti température initiale de la surface ( 
 C)
Tmin température de surface correspondant au flux minimum q 3 3min ( 
 C)
Tmin = BerP température de surface correspondant au flux minimum q 3 3min ( 
 C)
calculée par à partir de la corrélation de Berenson [7]
Tsat température de saturation ( 
 C)
Tw température de paroi ( 
 C)
TwONB température de paroi au début de l’ébullition nucléée ( 
 C)
tc durée d’un cycle départ de bulle/remouillage de la paroi (s)
U tension mesurée sur le dispositif expérimental de Robidou [132] (V)
u f vitesse du liquide (m/s)
uv vitesse de la vapeur (m/s)
u∞ vitesse locale dans l’écoulement du liquide le long de la surface d’impact (m/s)
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v f volume spécifique du liquide (m3/kg)
vg volume spécifique de la vapeur (m3/kg)
Vj vitesse d’impact - vitesse du jet au point d’impact (m/s)
Vn vitesse du jet à la sortie de la buse (m/s)
Vp vitesse de la plaque défilante (m/s)
V p vitesse de la plaque défilante adimensionnée (Vp  u∞)
w j largeur du jet (m)
WeD nombre de Weber (ρ f V 2n D  σ)
WeD
1
d nombre de Weber (ρ f V 2n & D  d
 
 σ)
x coordonnées dans l’écoulement le long de la surface d’impact,
dont l’origine est le point d’impact (m)
xc valeur critique de la coordonnée dans l’écoulement associée
au Reynolds critique (i.e. au début de la sous-couche limite turbulente) (m)
z distance séparant la buse de la surface (m)
LETTRES GRECQUES
α f diffusivité thermique du fluide (m2/s)
β rapport de masses volumiques (ρ f  ρg)
∆Tsat surchauffe en paroi (Tw  Tsat ) ( 
 C)
∆TCHF surchauffe en paroi correspondant au flux critique (TwCHF  Tsat) ( 
 C)
∆T ONB surchauffe en paroi, au début de l’ébullition nucléée (TwONB  Tsat ) ( 
 C)
∆Tsub sous-saturation (Tsat  Tf ) ( 
 C)
δc épaisseur critique du film de liquide sur la surface d’impact (m)
εsub facteur correctif pour les effets de la sous-saturation sur le CHF
ξ rayon de site de nucléation actif (m)





λd longueur d’onde la plus dangereuse des instabilités de





λH longueur d’onde critique d’Helmholtz (m)
µ f viscosité dynamique du liquide (kg/m/s)
µg viscosité dynamique de la vapeur (kg/m/s)
ν f viscosité cinématique du liquide (m2/s)
ρ masse volumique (kg/m3)
ρ f masse volumique du liquide (kg/m3)
ρg masse volumique de la vapeur (kg/m3)
σ tension de superficielle (Pa/m)




Dans cette annexe on développe brièvement les bases de l’analyse des instabilités interfaciales
entre un fluide lourd situé au-dessus d’un fluide léger. Pour plus de précision, le lecteur peut se
reporter aux travaux de Kull [77].
B.0.4 Equations de la stabilité interfaciale
On considère une onde se propageant sur l’interface entre un fluide au-dessus (dont les propriétés
sont identifiées avec un prime), et un second fluide (dont les propriétés ne sont pas exprimées par
un prime) au-dessous (figure B.1).
FIG. B.1 – Une perturbation sinusoïdale à l’interface entre deux fluides
Les deux fluides ont respectivement des profondeurs h’ et h. On considère, sur l’interface, des















où ω est la fréquence de la perturbation, et a son amplitude. Lorsque ω est réelle, la partie réelle










Les potentiels complexes pour cet écoulement sont connus (Milne-Thompson [96]). A l’interface,



















où c est la vitesse de phase, ω  k.
On fixe ensuite l’interface (figure B.1) au repos en soustrayant la vitesse de phase à la vitesse de
chaque écoulement. Les potentiels complexes pour l’écoulement supérieur et l’écoulement infé-




























































dans ce nouveau repère de coordonnées translatées, et








































où les termes d’ordre α2 et d’ordres supérieurs ont été négligés.
En substituant les équations (B.7) et (B.8) dans les équations de Bernoulli qui sont :
p 0














Puis en soustrayant l’équation (B.9) par l’équation (B.10) on obtient une équation en η. En éli-
minant les termes de premier degré en η qui s’annulent mutuellement (Milne-Thompson [96]),
































Par la suite, on considérera des domaines de profondeurs infinies et h et h’ sont infinis. L’équation
























On tient compte de l’influence de la tension de surface en considérant les conditions de pression à




















où les indices t et x marquent des dérivées partielles. La différence de pression, p  p 0 , est donnée





σ  Rxy  σ  Rtr  (B.15)
La courbure Rxy dans le plan x-y est donnée par Rxy  δ2η  δx2 si on ne traite que de petites
perturbations. Rtr est la courbure transverse, normale au plan x-y.
On peut alors écrire les potentiels complexes à l’interface - de façon analogue aux équations (B.3)











































En substituant les équations (B.15), (B.16) et (B.17) dans les conditions de pression (équations











































































Les significations physiques des cinq termes de l’équation (B.18) sont les suivantes :
  (i) est la moyenne de des débits des deux écoulements
  (ii) est le terme de gravité. Il est stabilisant si le fluide lourd est au-dessous, est déstabilisant
dans le cas contraire.
  (iii) est le terme de courbure axiale. Il est toujours stabilisant.
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  (iv) est le terme de courbure transverse. Il peut contribuer soit à l’augmentation ou à la
diminution des perturbations. Cela dépend s’il est en phase ou en opposition de phase avec
le terme de courbure axiale.
  (v) est le terme d’inertie. Ce fut l’unique terme considéré par Taylor. Il contribue à l’aug-
mentation des perturbations.
On s’intéresse maintenant à la stabilité de telles perturbations et donc à la possibilité qu’elles



















peut grossir sans limite si c, donné par l’équation (B.18) a un composant imaginaire négatif. Cela
arrivera quand l’argument du radical négatif est lui même négatif (- quand la quantité sous la ra-
cine carrée est négative-). La valeur du nombre d’onde, k (ou longueur d’onde λ), pour lequel
la quantité au-dessous du radical passe d’une valeur positive à une valeur négative est la valeur
’critique’, kc ou λc - la plus petite perturbation que peut être instable. La longueur d’onde pour
laquelle ω

kc a un composant imaginaire négatif maximum est la longueur d’onde la plus ’pro-
bable’ ou ’la plus dangereuse’, λd  2pi  kd . La longueur d’onde qu’on s’attend normalement à
voir grossir sur une interface réelle est λd , puisque c’est celle qui émerge le plus rapidement du
spectre d’ondes sinusoïdales de Fourier, spectre dont est constitué n’importe quelle perturbation
réelle sur une interface.
B.0.5 Les instabilités de Rayleigh, Rayleigh-Taylor et de Kelvin-Helmholtz
Les instabilités de Rayleigh
On peut obtenir les instabilités de Rayleigh à partir de l’équation (B.18). En utilisant le fait que
dans la configuration d’un jet (figure B.2), Rtrη  R2, le terme de courbure transverse déstabilise
l’interface quand η est négatif et que (U’-U) et la gravité sont négligeables. On obtient l’équation
(B.20) à partir des termes (iii) et (iv) en posant ck=0. De plus, quand on différencie ck avant
de l’annuler, on obtient λH = d 
F
12piR. Cependant, Lienhard et Witte [89] notent que l’équation
(B.20) n’est pas valable quand la profondeur du liquide est finie, tel que cela est la cas dans un jet
liquide.
λR = c  2piR  circonférence du jet (B.20)
ou λR = c représente la longueur d’onde critique de Rayleigh
Les instabilités de Rayleigh-Taylor
Dans le cas considéré par Talyor, U et U’ sont nulles. On ne tient pas compte de la courbure
transverse (Rtr) et de surface de tension. Dans cette configuration, seul le terme (ii) est conservé
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FIG. B.2 – Ondes de capillarité axisymétriques à la surface d’un jet








négatif - i.e. lorsque le fluide le plus lourd est au-dessus -. Donc kc égal zéro. Pour obtenir kd , on
cherche le maximum de ω, en multipliant c par k et en annulant la dérivée de ce produit. Cette

















1 - 2 et dans ce cas, il n’y a pas de maximum.
Plus la longueur d’onde est grande, plus vite la perturbation grandit. Lewis [87] a réalisé des
expériences avec un conduit d’air pour créer des accélérations descendantes, g1, supérieure à 50
fois l’accélération de gravité dans des réservoirs d’eau et d’air, d’eau et benzène, d’eau et CCl4 et
d’air et glycérine. Il montra que le modèle linéaire de Taylor sur la croissance exponentielle des
instabilités est seulement valable tant que :
ηmax ou a  0 	 4λ (B.21)
Au-delà de l’amplitude 0,4λ, la croissance doit être décrite par une analyse non linéaire qui de-
vient compliquée. Lewis a aussi observé que les instabilités sur des interfaces air-glycérine se
développaient plus rapidement que la théorie le prédisait. Cela signifie que de fortes viscosités
doivent avoir un impact sur ce processus. Quelques années plus tard, Bellman et Pennington [5]
ont étendu cette analyse pour inclure la viscosité et la tension de surface. Ils trouvèrent que la
viscosité a un effet stabilisant, surtout pour les faibles longueurs d’onde, mais que une forte visco-
sité ne conduit pas à la suppression les instabilités pour toutes les longueurs d’onde. Ils montèrent
aussi que la tension de surface stabilise les courtes longueurs d’ondes. Si on inclut la tension de











































Les instabilités de Kelvin - Helmholtz
Kelvin en Helmhotz [128] ont été les premiers à examiner les instabilités qui proviennent du fait
que (U’-U) ne soit pas nul. Un exemple typique des instabilités de Kelvin-Helmholtz peut être
obtenu en ignorant la gravité (terme (ii)) et la courbure transverse (terme (iv)), et en posant (U-
U’)=U. Les résultats sont :













λH = d 
2
3
λH = c (B.26)
On peut ensuite s’intéresser à la vitesse minimum nécessaire pour rendre instable une perturbation
de longueur d’onde connue. On considère le cas où de la vapeur (fluide peu dense (ρ
0
)) passe
près d’un liquide au repos de densité relativement grande (ρ). On trouve alors la vitesse critique








Autre approche : instabilitØs dues à des
uctuations de pression
Les résultats trouvés dans la seconde approche, traitant de la fragmentation turbulente des bulles
en paroi, peuvent être retrouvés à travers une analyse consistant à supposer que le “plateau de flux”
résulte de la présence d’instabilités de pression à l’impact du jet.
C.0.6 Rayon critique des bulles en paroi
Nous supposons que l’hydrodynamique du jet se traduit par des fluctuations de la pression du
liquide au dessus des bulles. Ceci conduirait à des oscillations du rayon des bulles autour de Rcrit .
Sur la figure C.1, où de telles oscillations sont représentées, on note que la pression moyenne du
liquide (Pl) au-dessus des bulles est :




Il est alors nécessaire, dans un premier temps, d’estimer le rayon moyen des bulles. Lorsqu’une
bulle est petite la force de tension de surface est grande (2σ  R avec R le rayon de la bulle). Lorsque
cette bulle grossit, la force de tension de surface diminue. Et lorsque cette force de tension de
surface devient du même ordre de grandeur que celle induite par les écarts de pression sur une
distance de la taille de la bulle, le jet d’eau peut fragmenter cette bulle. Ainsi, nous égalisons ces
deux forces afin de déterminer le rayon maximum d’une bulle au-delà duquel elle ne peut plus
exister sans être scindée par l’énergie cinétique du jet. On considérera par la suite, que ce rayon









ρPl=Pext + 1/2     v   2
du rayon des bulles
Vj














v¯2 (m/s) la fluctuation de vitesse moyenne sur une distance de la taille de la bulle.
C.0.7 Fréquence d’oscillation des bulles en paroi

















avec K, une constante telle que 0  K  1 et ω, la pulsation de la fluctuation de pression (rad/s).
L’apport fixe correspond à l’augmentation de pression due à l’hydrodynamique du jet ( 12 ρl v¯2), et
l’apport fluctuant correspond à la fluctuation de pression qui est supposée périodique et propor-
tionnelle à 12 ρl v¯2.
XCII
ANNEXE C
Afin d’analyser l’influence des fluctuations de pression sur le rayon des bulles on considère l’équa-
tion de Rayleigh établie pour une bulle oscillante (Lord Rayleigh [127], Stralen [157], Forster &
Zuber [39] and Plesset & Zwick [122]).
Pour établir cette équation, les auteurs considèrent que la croissance d’une bulle dans un liquide
surchauffé est contrôlée par l’inertie du liquide, la tension de surface et la pression de la vapeur.
Ils supposent une bulle sphérique, et négligent les effets de compressibilités dans le liquide ainsi
que les effets visqueux. De plus, ils considèrent que la pression dans la vapeur est uniforme et que
sa densité est assez faible pour que l’on puisse négliger les effets d’inertie dans la vapeur. Aussi,
les auteurs Plesset & Zwick [122] négligent les gradients de températures au sein de la bulle et les
variations de la tension de surface et de la densité avec la température. En résumé, l’équation de
Rayleigh est applicable pour une bulle sphérique de température et pression uniformes. Rayleigh










la surpression. Il obtient alors l’équation (C.9) en considérant les formes
intégrales des équations de conservation de l’énergie et de la masse et l’équation de continuité.
L’équation de conservation de l’énergie s’applique sur l’égalité entre le travail de la pression et












A partir de l’équation de continuité pour un milieu liquide supposé incompressible on peut écrire













ρg  ρl du côté droit de l’équation (C.6). Cependant, ce facteur n’est important que pour des
pressions élevées. Ainsi, on trouve que la vitesse radiale décroît dans le liquide avec l’augmenta-













Pour de faibles pressions, ε
















Puis en différenciant l’équation (C.8) par rapport au temps et en divisant par 2R2R˙ρl , on obtient




















L’équation de Laplace-Kelvin exprimant la discontinuité de la contrainte normale à l’interface










avec νl (m2  s) la viscosité cinématique du liquide.











































ρl v¯2 cos & ωt
 
(C.12)















L’équation (C.13) peut être résolue numériquement mais nous pouvons aussi obtenir un ordre de
grandeur de la période des instabilités, en effectuant une analyse dimensionnelle à partir de l’équa-
tion (C.13). Pour cela, nous considérons l’ordre de grandeur du terme à l’origine des fluctuations
de pression (i.e. le terme proportionnel à la pression dynamique 1  2Kv¯2 avec 0  K  1) que nous
égalisons à un terme de même dimension que le terme de gauche de l’équation (C.13), constitué




































C.0.8 Comparaison avec la seconde approche conduisant à l’origine de la fragmen-
tation des bulles
Le tableau C.1 donne le rayon critique et la fréquence d’oscillation des bulles obtenus avec l’ap-
proche supposant une fragmentation turbulente des bulles et celle où la fluctuation de la vitesse est
directement reliée à une fluctuation de pression.
TAB. C.1 – Comparaison des grandeurs caractéristiques d’oscillations de bulles obtenues avec
deux approches différentes
Grandeurs caractéristiques Approche : Approche : instabilités dues à














Le tableau C.1, montre que les deux approches conduisent aux mêmes résultats à des constantes
près. La seconde approche consistant à considérer des instabilités dues à des fluctuations de pres-
sion est confortée par les résultats obtenus à partir des travaux de Sevik & Park [148]. Cependant,
l’approche basée sur les instabilités de pression ayant été établie à partir de nombreuses hypo-
thèses et des analyses dimensionnelles, nous préférerons, par la suite, considérer les résultats de





RØsultats des comparaisons entre les
donnØes expØrimentales et les
corrØlations trouvØes dans la littØrature
Cette annexe contient les résultats des calculs d’erreurs relatives obtenues lors de comparaisons
entre des données expérimentales (essentiellement celles de Robidou [132]) et les corrélations
trouvées dans la littérature pour chaque régime de transfert de chaleur. Les conditions expérimen-
tales des expériences réalisées par Robidou [132] sont reportées dans le tableau D.1.
D.0.9 Régime de convection forcée monophasique liquide
Résultats des comparaisons pour les données obtenues à l’impact
Les pourcentages d’erreur relative entre les données expérimentales de Robidou [132] et les cor-
rélations en convection forcée, à l’impact sont reportés dans le tableau D.2.
Résultats des comparaisons pour les données obtenues dans l’écoulement
Il a été choisi de réaliser la comparaison entre les données expérimentales de Robidou et les
corrélations expérimentales à différentes distances de l’impact : 3 mm, 6 mm et 19 mm. Pour x=
3 mm, le point d’étude est situé entre la zone d’accélération et la zone d’écoulement parallèle,
alors que pour x=6 et 19mm, les points de mesures sont complètement dans la zone d’écoulement
parallèle.
Les pourcentages d’erreur relative entre les données expérimentales de Robidou [132] et les cor-
rélations en convection forcée sont reportés dans le tableau D.3 pour une distance de 3 mm de
XCVII
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Nom de l’expérience Vn (m/s) h (mm) V j (m/s) ∆Tsub (  C)
jet1406002 0,72 6 0,80 16
jet2004002 0,74 6 0,82 8
jet1904001 0,46 6 0,57 12
jet2004001 0,63 6 0,72 8
jet2004003 0,81 6 0,88 7
jet2504001 0,81 6 0,88 8
jet2504002 0,62 6 0,71 15
jet2504003 0,73 6 0,81 13,5
jet2504004 0,83 6 0,90 13,5
mit056201 0,68 6 0,76 11
mit056201 0,68 6 0,76 11
mit066101 0,74 6 0,82 12
mit127101 0,68 6 0,76 10
jet1306001 0,7 6 0,78 12
jet1306002 0,7 10 0,83 12
jet1307001 0,88 6 0,94 15,5
mit1461 0,61 6 0,70 16
mit146101 0,61 6 0,70 16
mit1462 0,72 6 0,80 16
mit146201 0,72 6 0,80 16
mit166101 0,61 6 0,70 17
mit206101 0,73 6 0,81 13,5
mit216101 0,61 6 0,70 19
mit217101 0,71 10 0,84 12
mit217201 0,71 6 0,79 12
mit236201 0,74 6 0,82 6
mit257101 0,65 10 0,79 9
mit257201 0,65 6 0,73 9,5
mit266101 0,54 6 0,64 9,5
mit266201 0,68 6 0,76 10,5
mit277101 0,63 3 0,68 11
mit277201 0,74 10 0,86 10
mit3005003 0,59 6 0,68 5
mit3005004 0,83 6 0,90 5
mit3105005 0,83 6 0,90 13,5
mit3105601 0,9 6 0,96 13,5
TAB. D.1 – Conditions expérimentales des expériences réalisées par Robidou [132]
l’impact, dans le tableau D.4 pour une distance de 6 mm de l’impact et dans le tableau D.5 pour
une distance de 19 mm de l’impact.
D.0.10 Début d’ébullition nucléée
Résultats des comparaisons pour les données obtenues à l’impact
Les pourcentages d’erreur relative entre les données expérimentales de Robidou [132] et les cor-
rélations pour le début de l’ébullition nucléée (q 3 30NB et ∆T0NB), à l’impact sont reportés dans le
tableau D.6.
Corrélation des données obtenues dans l’écoulement
Aucune corrélation dans la littérature ne semble donner des résultats satisfaisant en ce qui concerne










Expérience Vader Wolf Zumbrunnen Zumbrunnen Robidou Brdlik Sitharamayya Epstein Saïto
et al. (A.5) (A.6) (A.7) (A.8) (A.9) et al. A.1 et al. A.1 et al. A.1 et al. A.1
mit216101 6,5 7,9 37,1 2,8 30,8 12,9 10,4 42,9 59,8
mit166101 27,4 28,5 6,4 24,5 1,5 12,4 14,3 10,9 68,8
mit146201 17,1 17,9 22,0 12,8 16,4 1,0 2,9 25,4 62,3
mit1462 11,3 12,2 30,5 6,7 24,5 5,9 3,9 34,1 59,6
mit1461 22,6 23,8 13,4 19,5 8,2 6,6 8,7 18,3 66,7
mit146101 28,0 29,1 5,5 25,2 0,7 13,1 15,1 10,0 69,0
jet1307001 21,8 22,0 15,6 16,6 10,3 7,8 9,2 16,7 61,9
jet2504002 22,9 24,0 13,1 19,7 7,9 7,0 9,0 17,8 66,6
mit206101 5,5 6,4 39,1 0,5 32,7 12,7 10,6 42,8 56,8
jet2504003 18,8 19,5 19,5 14,5 14,0 3,1 5,0 22,7 62,8
jet2504004 11,2 11,6 31,1 5,6 25,1 5,1 3,3 33,0 57,5
mit3105005 19,3 19,7 19,1 14,3 13,7 4,6 6,1 20,9 61,4
mit3105601 22,5 22,7 14,5 17,2 9,4 8,8 10,2 15,4 61,9
jet1904001 14,9 16,8 24,0 13,1 18,3 4,4 1,6 32,2 66,4
jet1306001 20,1 20,9 17,5 16,1 12,2 4,3 6,2 21,1 64,0
mit217201 42,4 43,0 15,3 39,5 19,2 31,2 32,5 12,8 73,9
mit066101 32,5 33,1 0,6 28,8 5,1 19,5 21,0 1,9 68,9
jet1306002 0,9 0,1 48,6 6,4 41,8 20,1 17,9 52,1 53,4
mit217101 35,3 35,8 4,7 31,7 9,0 23,0 24,4 2,5 69,9
mit277101 28,5 29,6 4,7 25,8 0,1 13,5 15,5 9,6 69,6
mit056201 31,4 32,2 0,8 28,1 3,8 17,7 19,4 4,2 69,4
mit266201 45,2 45,8 19,5 42,6 23,2 34,3 35,6 16,8 75,6
mit127101 23,7 24,6 12,1 20,1 7,0 8,5 10,4 15,8 66,0
mit277201 33,1 33,5 1,3 29,2 5,8 20,5 21,9 0,6 68,6
mit266101 51,8 52,6 29,5 50,2 32,7 41,4 42,8 25,7 80,0
mit257201 10,9 12,1 30,8 7,0 24,8 7,2 4,9 35,7 61,0
jet2004001 41,3 42,1 13,9 38,8 17,8 29,3 30,8 10,5 74,4
jet2004002aa 29,6 30,2 3,7 25,7 1,0 16,0 17,6 6,3 67,6
jet2004002ba 6,5 5,6 56,8 12,3 49,7 27,0 24,6 60,8 51,0
jet2504001 33,6 34,0 2,1 29,6 6,5 21,3 22,7 0,4 68,5
jet2004003 29,0 29,4 4,8 24,7 4 10
à3 15,8 17,3 6,6 66,4
mit236201 39,1 39,6 10,3 35,8 14,4 27,4 28,7 8,0 72,0
mit3005003 32,2 33,3 0,7 29,7 5,3 18,0 19,8 3,9 71,2
mit3005004 24,0 24,4 12,1 19,3 7,1 10,1 11,6 13,8 63,7
moyenne 24,7 25,4 17,1 21,6 14,7 15,0 15,8 19,2 65,8
écart type 12,1 12,2 14,1 11,9 12,3 9,9 10,2 15,1 6,3
TAB. D.2 – Pourcentages d’erreur relative entre les données expérimentales de Robidou [132] et les corrélations en convection forcée, à
l’impact
a Robidou a réalisé deux expériences jet2004002 : la courbe d’ébullition jet2004002a a été tracée en augmentant la température pariétale alors que celle de





Expérience Vader (A.12) Mc Murray et al. (A.13) Hatta et al. (A.15) Robidou (A.16)
mit216101 16,5 18,9 2,0 18,5
mit166101 17,1 19,5 2,7 17,7
mit146201 6,3 8,8 14,8 33,9
mit1462 3,7 6,2 18,0 37,7
mit1461 10,6 13,2 4,9 27,0
mit146101 17,9 20,3 3,7 16,6
jet1307001 22,1 23,9 0,5 12,3
jet2504002 13,5 16, 2,0 22,9
mit206101 12,8 15,1 7,2 24,7
jet2504003 4,3 6,8 17,7 36,9
jet2504004 8,9 11,1 15,8 30,9
mit3105005 6,3 8,6 19,1 34,6
mit3105601 13,8 15,8 11,8 24,3
jet1306001 6,6 3,7 29,5 52,2
mit217201 18,5 20,7 0,6 16,4
mit066101 17,7 19,9 1,5 17,7
jet1306002 23,4 20,3 53,5 76,8
mit217101 26,2 28,2 8,2 5,7
mit277101 32,2 34,2 21,2 3,9
mit266201 31,7 33,6 17,7 2,6
mit127101 25,3 27,4 10,0 6,5
mit277201 16,8 18,9 4,3 19,4
mit266101 38,7 40,6 30,1 13,3
mit257201 7,2 9,8 10,3 32,0
jet2004001 33,0 34,9 20,7 4,8
jet2004002ba 16,4 13,4 43,7 66,6
jet2504001 36,5 38,1 19,9 8,9
jet2004003 20,0 22,0 10,0 14,9
mit236201 27,0 28,9 9,9 4,5
mit3005003 17,6 14,1 36,7 66,7
mit3005004 35,6 32,3 72,4 94,9
moyenne 18,8 20,2 16,5 27,3
écart type 10,1 10 16,7 22,9
TAB. D.3 – Pourcentages d’erreur relative entre les données expérimentales de Robidou [132] et
les corrélations en convection forcée, à 3 mm de l’impact
Expérience Vader (A.12) Mc Murray et al. (A.13) Hatta et al. (A.15) Robidou (A.16)
mit216101 40,5 41,5 12,9 12,6
mit166101 31,2 32,3 0,7 1,0
mit146201 18,1 19,1 25,2 21,2
mit1462 18,1 19,1 25,2 21,2
mit1461 22,1 23,4 14,0 14,4
mit146101 28,0 29,1 5,4 5,8
jet1307001 44,5 45,1 10,7 17,3
jet2504002 9,8 11,2 32,7 32,7
jet2504003 7,4 6,0 64,8 59,0
jet2504004 7,3 8,3 47,1 37,9
mit3105005 10,8 11,7 41,6 32,8
mit3105601 12,2 13,0 42,2 31,0
jet1306001 7,1 8,3 40,9 37,3
mit217201 4,3 2,9 58,8 54,2
mit066101 22,0 22,9 20,2 15,6
jet1306002 17,3 15,9 81,4 73,9
mit217101 32,3 33,1 5,2 0,4
mit277101 49,9 50,7 27,2 26,4
mit266201 54,5 55,2 31,7 32,9
mit127101 48,4 49,1 22,4 23,8
mit277201 25,8 26,7 16,1 10,2
mit266101 52,9 53,7 33,0 31,1
mit257201 7,9 6,3 60,2 58,9
jet2004001 29,8 30,9 3,7 3,3
jet2004002aa 16,4 14,9 79,3 72,4
jet2004002ba 15,8 14,3 78,4 71,5
jet2504001 45,2 45,8 13,6 18,5
jet2004003 16,9 17,8 30,9 23,5
mit236201 7,4 9,9 14,2 32,4
mit3005003 18,1 19,4 18,8 20,2
mit3005004 4,3 3,2 65,6 55,3
moyenne 23,4 23,9 33,0 30,6
écart type 15,6 16 23,7 21
TAB. D.4 – Pourcentages d’erreur relative entre les données expérimentales de Robidou [132] et
les corrélations en convection forcée, à 6 mm de l’impact
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Expérience Vader (A.12) Mc Murray et al. (A.13) Hatta et al. (A.15) Robidou (A.16)
mit216101 21,0 20,4 67,3 23,0
mit166101 41,8 41,3 23,4 9,3
mit146201 14,3 13,4 89,4 34,3
mit1462 11,6 10,7 95,4 38,5
jet2504002 28,9 28,3 51,3 10,8
jet2504003 34,2 33,6 45,9 3,1
jet2504004 4,0 2,8 120,3 51,3
mit3105005 36,3 35,5 46,1 0,4
mit3105601 5,5 7,0 147,2 66,9
jet1904001 19,2 19,6 136,4 83,7
jet1306001 27,3 26,6 59,5 13,8
mit217201 4,6 5,6 130,2 63,8
mit066101 29,7 29,0 56,6 10,3
jet1306002 12,0 13,2 150,4 75,8
mit217101 62,4 62,0 15,5 40,9
mit127101 7,1 8,3 40,9 37,3
mit277201 29,6 28,8 59,3 10,7
jet2004001 27,0 26,4 56,1 13,8
jet2004002aa 37,6 39,0 206,4 115,8
jet2504001 57,1 56,6 2,3 32,5
jet2004003 16,1 15,1 91,2 32,1
mit3005003 15,7 16,4 142,7 79,8
moyenne 24,7 24,5 83,4 38,5
écart type 16 15,8 52,2 31
TAB. D.5 – Pourcentages d’erreur relative entre les données expérimentales de Robidou [132] et
les corrélations en convection forcée, à 19 mm de l’impact
Expérience Miyasaka Miyasaka Schibayama
et Inada (A.18), (A.19) et al. (A.17)
q á á0NB ∆T0NB ∆T0NB
mit1462 12,0 3,0 68,5
jet2004002aa 21,9 40,1 61,6
jet2004002ba 67,3 58,1 63,0
jet1904001 17,4 8,9 65,3
jet2004001 0,8 33,6 57,5
jet2004003 31,0 45,1 62,6
jet2504001 6,3 32,9 62,0
jet2504002 17,0 2,2 64,4
jet2504003 14,0 41,5 59,7
jet2504004 6,6 14,5 65,3
mit056201 15,2 7,4 63,9
mit056201 15,2 5,1 64,7
mit066101 7,6 19,9 62,3
mit127101 3,6 45,1 54,2
jet1306001 0,6 21,1 62,9
jet1306002 29,6 20,6 67,4
jet1307001 18,5 62,1 57,1
mit1461 2,6 2,4 66,9
mit146101 0,8 18,4 62,0
mit1462 6,8 4,6 69,9
mit146201 11,8 2,5 68,4
mit166101 17,7 6,0 66,9
mit206101 30,9 34,2 64,4
mit216101 1,1 12,0 72,0
mit217101 25,2 74,9 52,2
mit217201 34,2 137,1 37,4
mit236201 9,0 27,5 59,6
mit257201 35,5 70,1 54,2
mit266201 13,2 20,9 59,8
mit277101 8,1 55,4 52,7
mit277201 4,6 45,6 54,9
mit3005003 37,8 34,7 63,0
mit3005004 28,2 48,2 61,7
mit3105005 8,7 21,8 65,8
mit3105601 6,4 20,4 64,4
moyenne 16,2 31,4 61,7
écart type 14,2 27,7 15,5
TAB. D.6 – Pourcentages d’erreur relative pour le début de l’ébullition nucléée entre les données
expérimentales de Robidou [132] et les corrélations, à l’impact
CI
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Expérience Monde Copeland Ishigai Miyasaka Katto
et Katto (A.22) (A.25) et al. (A.26) et Inada (A.27) et Kunihiro A.9
mit146201 132,9 27,1 35,0 31,9 76,0
mit1462 136,2 27,2 35,9 32,6 78,5
jet2004002a 97,5 17,8 6,1 8,1 49,2
jet2004002b 83,3 21,1 12,5 14,7 38,5
jet1904001 162,8 16,5 33,1 27,2 98,6
jet2004001 64,4 28,3 19,2 21,8 24,6
jet2004003 91,2 17,9 6,9 9,4 44,5
jet2504001 82,9 24,8 20,9 20,5 40,5
jet2504002 82,7 25,8 20,9 20,2 39,8
jet2504003 72,8 27,1 15,4 16,5 34,7
jet2504004 95,4 25,9 25,0 24,4 50,0
mit066101 83,9 29,0 25,6 26,0 42,9
mit127101 16,9 48,7 48,0 48,5 15,3
jet1306001 101,4 20,6 18,7 18,0 52,1
jett1306002 120,0 26,5 27,5 26,8 66,2
jet1307001 52,8 35,0 24,3 26,2 26,2
mit1461 167,0 21,4 44,0 34,3 101,7
mit146101 127,2 21,5 27,7 24,4 71,6
mit166101 111,7 25,7 27,8 26,0 60,0
mit206101 60,0 32,5 27,1 28,4 29,8
mit216101 226,0 29,3 80,8 66,7 146,3
mit217101 14,6 56,0 56,3 56,6 28,0
mit217201 50,7 75,0 79,7 78,9 62,7
mit236201 45,8 36,5 28,3 30,6 22,9
mit257201 26,2 63,5 69,0 68,1 44,3
mit266101 48,3 35,9 26,3 29,0 14,9
mit266201 72,2 28,2 20,1 21,2 32,5
mit277101 38,2 38,0 34,3 35,6 14,9
mit277201 19,6 50,1 46,7 47,8 16,3
mit3005003 76,5 22,4 14,1 16,6 33,3
mit3005004 56,2 30,6 25,0 26,8 23,6
mit3105005 83,2 26,5 26,0 25,9 49,3
mit315601 59,6 37,0 26,8 28,7 36,1
moyenne 83,6 31,8 31,4 30,9 47,41
écart type 46,6 13,3 18,2 16,5 28,7
TAB. D.7 – Pourcentages d’erreur relative sur le flux en ébullition nucléée pleinement développée
entre les données expérimentales de Robidou [132] et les corrélations, à l’impact
D.0.11 Ebullition nucléée pleinement développée
Résultats des comparaisons pour les données obtenues à l’impact
Les pourcentages d’erreur relative entre les données expérimentales de Robidou [132] et les corré-
lations pour l’ébullition nucléée pleinement développée, à l’impact, sont reportés dans le tableau
D.7.
Résultats des comparaisons pour les données obtenues dans l’écoulement
Il a été choisi de réaliser la comparaison entre les données expérimentales de Robidou et les cor-
rélations expérimentales à différentes distances de l’impact : 6 mm et 19 mm. Les flux de chaleur
obtenus à partir des corrélations de Monde et Katto (A.22), de Copeland (A.25), de Ishigai et al.
(A.26), de Miyasaka et Inada (A.27) et de Katto et Kunihiro A.9 ont été élaborés à l’impact. Et les
corrélations de Wolf (A.28) et de Robidou (A.29) ont été développées pour des zones d’écoulement
parallèle (x/l  10). Afin de se situer dans cette zone, on considère les données expérimentales de
Robidou à 19 mm du point d’impact. Seulement pour s’assurer que la corrélation qui est adéquate
pour des points dans la zone d’écoulement parallèle (x/l  10) l’est aussi en amont, on effectue
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Expérience Monde Copeland Ishigai Miyasaka Katto Wolf Robidou
et Katto (A.22) (A.25) et al. (A.26) et Inada (A.27) et Kunihiro A.9 (A.28) (A.29)
jet2004002a 136,0 9,7 17,7 13,7 78,3 24,4 14,8
jet2004002b 184,1 24,5 39,4 34,9 114,7 9,6 36,6
jet1904001 126,5 6,1 21,7 17,2 71,2 28,8 17,5
jet2004001 103,2 10,6 25,1 21,5 55,3 35,4 21,5
jet2004003 123,1 8,9 22,5 18,1 69,5 29,0 18,9
jet2504001 93,5 11,5 13,0 11,9 46,2 38,9 11,3
jet2504002 118,0 6,6 9,9 6,5 64,7 30,6 7,4
jet2504003 97,2 11,8 14,4 11,9 49,0 37,3 11,5
jet2504004 85,7 17,1 12,7 14,2 40,3 41,0 13,5
mit056201 168,9 22,1 35,6 31,6 103,2 14,7 32,8
mit066101 181,4 26,7 36,6 32,8 112,6 13,4 34,4
mit127101 27,9 40,8 49,3 48,0 25,4 64,0 47,3
jet1306001 147,0 12,7 18,7 16,5 86,6 21,9 17,8
jet1306002 145,3 13,2 16,1 13,6 85,3 23,0 14,6
jet1307001 33,3 50,4 56,5 55,7 35,1 69,4 55,2
mit1461 195,4 30,2 43,5 39,5 123,2 5,9 41,2
mit146101 159,5 15,5 25,2 21,8 96,1 16,8 23,1
mit1462 190,9 26,3 44,6 39,2 119,8 8,1 41,0
mit146201 187,6 25,3 42,8 37,6 117,3 8,5 39,3
mit166101 170,0 19,1 31,0 27,4 104,0 12,9 29,0
mit206101 45,4 30,9 46,1 43,5 21,6 60,7 42,8
mit216101 52,3 29,3 35,2 34,5 25,8 54,8 33,7
mit217101 18,7 48,7 60,0 58,1 24,9 70,8 57,6
mit217201 32,0 60,8 76,1 73,6 48,6 81,4 73,3
mit236201 19,2 48,7 57,9 56,5 23,2 69,8 55,9
mit257101 37,5 33,5 46,0 43,4 25,4 60,1 43,1
mit257201 17,7 48,1 60,1 58,2 28,7 70,8 57,6
mit266101 38,1 38,0 43,6 42,6 21,6 60,4 41,9
mit266201 40,5 43,7 48,2 47,8 26,1 64,0 47,2
mit277101 20,6 45,1 56,7 54,8 22,4 68,5 54,2
mit277201 28,3 37,9 46,8 45,5 23,9 62,3 44,8
mit3005003 157,3 16,7 21,8 19,1 94,4 18,3 20,6
mit3005004 90,8 9,4 20,2 17,9 44,2 41,1 17,4
mit3105005 129,0 12,2 13,7 11,0 73,0 25,3 11,8
mit3105601 127,9 22,2 18,0 17,1 72,2 26,6 17,8
moyenne 100,9 26,1 35,1 32,5 62,1 39,1 32,8
écart type 61 15,1 17,3 17,5 34,6 23,1 17,1
TAB. D.8 – Pourcentages d’erreur relative sur le flux en ébullition nucléée pleinement développée
entre les données expérimentales de Robidou [132] et les corrélations, à 6 mm de l’impact
également ces comparaisons à 6 mm de l’impact (x/l  10).
Les pourcentages d’erreur relative entre les données expérimentales de Robidou [132] et les cor-
rélations en ébullition nucléée pleinement développée sont reportés dans le tableau D.8 pour une
distance de 6 mm de l’impact et dans le tableau D.9 pour une distance de 19 mm de l’impact.
D.0.12 Flux critique
Résultats des comparaisons pour les données obtenues à l’impact
Les pourcentages d’erreur relative entre les données expérimentales de Robidou [132] et les cor-
rélations pour le flux critique (q 3 3CHF et ∆Tsat ), à l’impact sont reportés dans le tableau D.10.
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Expérience Monde Copeland Ishigai Miyasaka Katto Wolf Robidou
et Katto (A.22) (A.25) et al. (A.26) et Inada (A.27) et Kunihiro A.9 (A.28) (A.29)
jet2004002a 139,3 15,5 15,7 10,7 80,8 25,4 11,4
jet2004002b 172,6 24,6 27,3 25,6 106,0 13,8 27,2
jet1904001 76,8 17,0 21,6 20,8 33,5 45,1 20,0
jet2004001 57,7 22,3 32,5 31,1 20,1 52,3 30,3
jet2004003 134,1 10,6 12,6 9,3 76,9 26,8 10,2
jet2504001 74,6 18,5 25,0 22,3 31,9 45,4 22,0
jet2504002 135,7 10,9 17,3 13,1 78,1 26,7 13,5
jet2504003 93,6 9,5 22,5 18,6 46,9 39,7 18,8
jet2504004 116,4 13,3 7,3 5,4 63,5 33,5 5,3
mit056201 148,1 18,7 26,6 23,3 87,4 24,6 24,3
mit066101 112,2 7,7 23,2 18,8 60,9 34,9 18,8
mit127101 106,4 24,1 45,1 41,0 68,2 44,7 41,2
jet1306001 97,9 11,0 25,2 21,7 49,6 40,3 21,2
jet1306002 123,6 9,9 24,2 19,9 68,9 33,7 19,7
mit1461 99,0 13,5 32,9 29,1 56,2 39,9 29,1
mit146101 81,9 19,6 37,5 34,0 45,6 47,6 33,9
mit1462 119,5 5,5 15,1 11,8 65,9 32,2 11,6
mit146201 115,0 4,9 15,8 12,5 62,4 33,7 12,3
mit166101 133,7 10,1 18,8 15,4 76,6 27,5 15,9
mit206101 79,9 16,8 32,6 28,0 41,7 49,6 27,0
mit216101 196,8 36,9 42,3 38,3 124,2 21,4 39,6
mit217101 44,7 67,2 78,1 76,4 55,4 83,4 76,1
mit217201 56,2 72,5 86,0 84,0 66,9 88,6 83,8
mit236201 50,2 31,4 49,5 46,8 27,2 62,9 46,1
mit257101 43,9 51,8 64,6 62,6 41,3 73,9 62,1
mit257201 45,5 55,2 67,5 65,6 45,7 76,0 65,2
mit266101 21,1 41,9 53,5 51,6 19,9 66,4 51,0
mit266201 25,6 45,9 54,2 53,0 28,2 67,4 52,4
mit277101 65,9 49,3 61,6 59,5 52,9 67,5 59,3
mit277201 40,5 60,2 73,1 71,1 46,2 79,7 70,7
mit3005003 97,5 6,4 22,4 19,5 49,4 40,0 19,0
mit3005004 78,1 15,4 31,5 27,8 34,6 47,4 27,2
mit3105005 108,5 6,3 19,5 16,7 57,6 34,9 16,4
mit3105601 93,8 10,5 21,6 18,5 46,4 39,0 18,4
moyenne 93,7 24,6 35,4 32,5 56,4 46,1 32,4
écart type 41,5 19,4 20,7 21,2 23,0 19,4 21,0
TAB. D.9 – Pourcentages d’erreur relative sur le flux en ébullition nucléée pleinement développée
entre les données expérimentales de Robidou [132] et les corrélations, à 19 mm de l’impact
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Expérience Katto et Ishigai et Myiasaka Monde et al. Myiasaka et
Monde (A.41) Mizuno (A.45) et al. (A.48) (A.51) Inada (A.27)
q
á áCHF q á áCHF q á áCHF q á áCHF ∆TCHF
jet2004002a 54,1 60,7 4,7 64,2 2,1
jet2004002b 53,7 60,4 3,9 64,0 15,4
jet1904001 47,7 30,9 29,0 58,0 3,6
jet2004001 60,5 66,2 15,8 69,2 1,2
jet2004003 47,4 61,2 4,7 59,5 7,8
jet2504001 60,8 66,4 19,8 69,5 12,3
jet2504002 60,5 34,3 2,4 67,8 14,8
jet2504003 60,5 40,8 7,4 68,0 4,7
jet2504004 65,0 47,5 19,7 71,6 13,8
mit056201 62,7 54,9 15,9 70,2 10,7
mit066101 66,4 55,5 23,8 73,0 9,4
mit127101 54,6 50,5 0,1 64,1 17,2
jet1306001 55,0 40,4 3,0 63,9 15,8
jet1306002 56,2 41,9 0,4 64,8 5,9
jet1307001 54,7 21,9 6,6 63,0 2,0
mit1461 52,3 15,3 20,3 61,0 17,1
mit146101 55,7 21,4 11,6 63,8 9,2
mit1462 54,6 19,4 11,2 62,9 8,4
mit146201 57,5 24,5 4,2 65,2 3,8
mit166101 58,7 22,4 5,6 66,2 1,3
mit206101 52,3 28,6 11,7 61,4 4,7
mit216101 44,4 16,1 46,3 54,3 2,1
mit217101 55,6 41,2 1,4 64,4 23,8
mit217201 57,5 43,6 2,8 65,9 12,4
mit236201 58,1 74,0 17,5 68,1 7,9
mit257101 54,5 55,7 1,2 64,3 5,5
mit257201 54,5 53,0 0,03 64,1 44,4
mit266101 61,0 59,8 11,4 69,2 3,6
mit266201 61,8 56,0 14,7 69,6 3,7
mit277101 54,1 44,5 4,9 63,4 10,7
mit277201 56,1 52,0 4,4 65,2 14,0
mit3005003 53,5 76,5 7,4 65,0 3,7
mit3005004 55,2 77,3 15,8 66,3 12,5
mit3105005 58,7 38,1 5,4 66,6 4,9
mit3105601 65,9 48,9 23,0 72,4 8,9
moyenne 56,6 45,8 10,8 65,4 9,7
ecart type 4,9 17,5 9,9 4,0 8,2
TAB. D.10 – Pourcentages d’erreur relative sur le flux critique entre les données expérimentales
de Robidou [132] et les corrélations, à l’impact
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Nom de l’étude Distance à l’impact





































ecart type 419,9 694,3
TAB. D.11 – Pourcentages d’erreur relative sur le flux critique entre les données expérimentales
de Robidou [132] et la corrélation de Monde (A.52), dans l’écoulement
Résultats des comparaisons pour les données obtenues dans l’écoulement
Il a été choisi de réaliser la comparaison entre les données expérimentales de Robidou et les cor-
rélations expérimentales à différentes distances de l’impact : 6 mm et 19 mm. Les flux de chaleur
obtenus à partir de la corrélation de Monde (A.52) sont comparés aux données expérimentales de
Robidou à 6 mm et à 19 mm du point d’impact.
Les pourcentages d’erreurs relatives ainsi que leur moyenne et leur écart-type sont reportés dans
le tableau D.11.
D.0.13 Plateau de flux en ébullition de transition
Résultats des comparaisons pour les données obtenues à l’impact
On compare les résultats expérimentaux de Robidou [132] avec la corrélation de Robidou (A.58).
Les erreurs relatives sont reportées dans le tableau D.12. On obtient une erreur relative moyenne
de 1134 % avec un écart type de 210,3 %. La corrélation (A.58) ne semble donc pas adaptée
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Expérience Robidou (A.58) Robidou (A.58)





































écart type 210,3 18,6
TAB. D.12 – Pourcentages d’erreur relative sur le plateau de flux en ébullition de transition entre
les données expérimentales de Robidou [132] et les corrélations, à l’impact
à la prédiction du plateau de flux des expérience de Robidou [132]. Cependant, si on effectue
une correction minime en posant C=5,46  105 au lieu de 5,46  106, l’erreur relative moyenne
n’est plus que de 25,4 % avec un écart type de 18,6 % (tableau D.12). La corrélation q 3 3plateau 
C 3 V nj ∆T msub avec C=5,46  105, n=1,07 et m=0,83, est mieux adaptée à la prédiction de ces plateaux
de flux.
Résultats des comparaisons pour les données obtenues dans l’écoulement
Aucune corrélation n’a été obtenue dans l’écoulement.
D.0.14 Minimum d’ébullition en film
Résultats des comparaisons pour les données obtenues à l’impact
Différents auteurs ont corrélé soit le flux (Ishigai et al. (A.63), Ochi et al. (A.63) ) soit la tempéra-
ture (Kokado et al. (A.64) , Robidou (A.65)) du minimum d’ébullition en film, à l’impact d’un jet.
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Expérience Ishigai et al. Ochi et al. Kokado et al. Robidou Ruch et Holman Robidou
(A.62) (A.63) (A.64) (A.65) (A.73) (A.74)
q
á ámin q á ámin Tmin Tmin q á ámin Tmin
jet2004002a 49,5 33,1 3,9 2,8 48,4 38,2
jet2004002b 53,5 22,6 2,6 1,4 52,5 27,3
jet1904001 48,4 20,3 2,0 0,1 59,3 41,1
jet2004001 43,6 43,7 12,3 11,3 41,2 57,8
jet2004003 47,8 41,5 9,0 8,2 41,6 45,8
jet2504001 52,2 28,8 5,9 4,8 51,5 29,8
jet2504002 29,9 73,0 1,1 1,0 55,3 74,8
jet2504003 37,5 60,5 2,6 0,6 57,3 55,2
jet2504004 33,4 75,8 3,6 1,6 55,2 63,0
mit056201 54,8 15,3 15,0 13,4 63,4 17,4
mit066101 57,7 9,6 9,3 7,6 68,3 7,1
mit127101 61,6 1,7 14,9 13,5 66,6 1,5
jet1306001 58,8 5,3 4,7 6,7 69,0 4,9
jet1306002 55,1 14,8 4,5 2,7 66,2 18,6
jet1307001 56,8 15,1 7,8 5,9 74,1 3,0
mit1461 53,4 14,2 4,4 2,5 71,7 15,3
mit146101 56,1 7,6 4,2 2,3 73,4 8,6
mit1462 52,1 21,9 4,6 6,7 71,5 15,9
mit146201 54,7 15,1 4,6 6,7 73,0 9,5
mit166101 57,8 3,3 0,8 1,2 75,6 3,5
mit206101 34,3 68,7 4,6 2,7 55,2 63,1
mit216101 91,0 78,1 12,8 11,2 95,3 78,3
mit217101 48,7 31,6 8,5 10,6 61,4 35,2
mit236201 61,5 3,4 4,3 3,9 51,4 12,7
mit257101 45,6 38,6 2,3 0,9 48,4 53,9
mit277101 62,2 5,2 4,8 3,1 69,2 4,3
mit3105005 17,8 117,2 6,0 4,1 44,7 101,3
mit3105601 56,9 321,9 11,6 9,8 4,7 281,5
moyenne 51,2 42,4 6,2 5,3 59,5 41,7
écart type 13,2 61,8 4,0 4,1 16,3 54,2
TAB. D.13 – Pourcentages d’erreurs relatives sur le flux et la température de minimum d’ébullition
en film entre les données expérimentales de Robidou [132] et les corrélations, à l’impact
Les résultats de ces corrélations sont comparés à 28 données expérimentales de Robidou [132].
Les erreurs sont reportées dans le tableau D.13.
Le tableau D.13 présente aussi les pourcentages d’erreurs effectués lorsque l’on considère les cor-
rélations de Ruch et Holman (A.73) et Robidou (A.74) pour prédire q 3 3min et Tmin, respectivement.
Résultats des comparaisons pour les données obtenues dans l’écoulement
Les comparaisons entre les résultats expérimentaux et la corrélation de Hatta et Osakabe (A.66)
sont effectuées à 19 mm de l’impact et les erreurs relatives sont reportées dans le tableau D.14.
D.0.15 Ebullition en film
Résultats des comparaisons pour les données obtenues dans l’écoulement
Il est possible de déterminer pour chaque expérience de Robidou [132] un coefficient convectif
en ébullition en film. En effet, si on néglige le transfert radiatif devant le transfert conductif on
obtient l’équation (A.67). Les coefficients de transferts convectifs monophasique vapeur dans les
expériences de Robidou, à 19 mm de l’impact, sont reportés dans le tableau D.15.
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Expérience Hatta et Osakabe Kokado et al.
(A.66) (A.68)

































écart type 16,3 13,9
TAB. D.14 – Pourcentages d’erreurs relatives sur le flux et la température de minimum d’ébullition
en film entre les données expérimentales de Robidou [132] et les corrélations de Hatta et Osakabe
et de Kokado et al., à 19 mm de l’impact
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TAB. D.15 – Coefficients d’échange thermique convectif monophasé vapeur relevés dans les ex-
périences de Robidou [132], en ébullition en film à 19 mm de l’impact
CX
Annexe E
Etudes expØrimentales rØalisØes à Berlin
E.0.16 Description du montage expérimental
La mise en place d’un appareil expérimental permettant d’effectuer des mesures de courbes d’ébul-
lition complètes en stationnaire nécessite une compétence particulière. Les problèmes technolo-
giques qui ont été surmontés par Robidou [132] sont considérables.
Appareil expérimental
La figure E.1 et la photo E.2 représentent le montage expérimental. La pièce principale du montage
est le réservoir d’ébullition (1) dans lequel se situent le bloc de chauffage (2) ainsi que le jet
(8). Ce récipient cylindrique a un diamètre de 30 cm, une hauteur de 30 cm et est construit en
acier inoxydable. Quatre fenêtres sur les côtés permettent de visualiser le processus d’ébullition
à la surface de l’élément chauffant. Le bloc de chauffage est situé dans la partie inférieure et un
condenseur (9) se trouve dans la partie supérieure. Le jet est introduit dans le réservoir par le
couvercle. Le réservoir d’ébullition est équipé de plusieurs thermocouples et capteurs de pression
afin de mesurer en temps réel l’évolution des paramètres. Un arrêt du chauffage est prévu dans
le cas où certaines températures dépassent des valeurs limites fixées. Le réservoir d’ébullition est
représenté sur la photo E.3.
L’eau arrive dans le réservoir par un jet plan impactant à la surface des échantillons de chauffage.
Une partie de l’eau s’évapore et l’autre partie est réinjectée dans le circuit de refroidissement. Le
débit de l’eau qui n’est pas évaporée est mesuré par des débit-mètres (3). L’eau qui a été évaporée
est quant à elle condensée dans la partie supérieure du réservoir (10) ou dans un condenseur externe
(9) et est réinjectée dans le circuit. Ces deux quantités d’eau se rejoignent en entrée d’un échangeur
de chaleur (4) où l’eau est refroidie avant de passer dans la pompe (5). L’échangeur (4) a pour but
de prévenir la cavitation dans la pompe en refroidissant l’eau. La température de l’eau en entrée de
la pompe doit rester inférieure à 80


C. Par sécurité, Robidou a inséré un thermocouple en entrée de
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FIG. E.1 – Vue schématisée du montage expérimental
CXII
ANNEXE E
FIG. E.2 – Montage expérimental
FIG. E.3 – Réservoir d’ébullition
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la pompe et lorsque la température devient supérieure à 80


C, la pompe ainsi que le chauffage sont
automatiquement arrêtés. La pompe est en acier inoxydable, les manipulations étant effectuées
avec de l’eau distillée. Une partie de l’eau est dirigée vers le jet alors que l’autre partie est dirigée
vers un circuit dérivé, ce qui permet de faire tourner la pompe a débit constant.
Le débit de l’eau pompée et dirigée vers le jet est mesuré par une turbine (6), ce qui permet à l’au-
teur de connaître précisément la vitesse de l’eau en sortie du jet. Il est très important de connaître
précisément la valeur de la vitesse du jet étant donné que, d’après la littérature, ce paramètre a
une influence non négligeable sur l’ébullition (Ishigai et al. [59], Miyasaka et al. [100], Monde
et al. [109], Wolf [175], Köberle et Auracher [72]). La température de l’eau en entrée du jet est
ajustée par un échangeur thermique à tube (7) et est mesurée à l’entrée du jet. Pour le refroidisse-
ment comme pour le chauffage de l’eau, l’auteur utilise des échangeurs eau/eau. La température
de l’eau circulant dans les échangeurs est régulée par des bains thermostatés (12, 13, 14).
Pour les mesures nous utilisons de l’eau distillée ayant une conductivité de 1,8 µS/cm. L’inconvé-
nient majeur de cette eau est qu’elle possède un pH de l’ordre de 5 et est donc agressive pour les
matériaux. Afin d’éviter tout problème d’oxydation, toutes les parties métalliques du montage en
contact avec l’eau ont été fabriquées en acier inoxydable stabilisé au titane. Les pièces du montage
expérimental et notamment les soudures ont été rendues électriquement passives afin d’éviter la
corrosion des métaux et la pollution de l’eau.
Un filtre (11) ayant une maille de 40 µm est aussi inséré dans le montage. L’eau est pompée à
travers ce filtre avant les manipulations en circuit fermé ce qui permet d’enlever les impuretés
dissoutes dans l’eau. Le bloc de chauffage est constitué de huit modules régulés indépendamment
les uns des autres. La position du jet (8) est fixe par rapport aux éléments chauffants dans le plan
(x,y). Par contre la hauteur du jet par rapport aux modules peu être variée afin d’étudier son effet
(jet mobile dans l’axe z) (figure E.4). Le jet est plan et a une ouverture de 1  9 mm. Il a été décidé
de faire impacter le jet au niveau du module 2 pour plusieurs raisons (figure E.4). D’une part le
jet ne peut impacter sur les modules extrêmes (1 et 8) car au niveau de ces modules les pertes
thermiques sont importantes et les courbes mesurées ne peuvent être corrigées. D’autre part, il est
plus intéressant de faire impacter le jet au niveau du module 2 qu’au niveau du module 4 car les
phénomènes d’ébullition sont identiques de part et d’autre du jet. En impactant au module 2, la
longueur de la surface étudiée est supérieure (65 mm). Une étude menée à l’Irsid a montré que
la répartition de la pression de part et d’autre du jet est très proche du cas symétrique. L’eau se
répartit en deux parts quasiment égales.
Bloc de chauffage
Deux blocs de chauffage ont été construits. Le premier ne comporte que deux modules et a permis
de tester la tenue du montage. Le deuxième bloc comporte huit modules et permet de réaliser des
courbes d’ébullition locales en fonction de la distance par rapport au jet. Une vue schématisée du
bloc de chauffage avec huit modules (10 mm  10 mm) est donnée par la figure E.5. Le principe
de fonctionnement, qui est expliqué ci dessous, est identique pour les deux blocs.
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FIG. E.4 – Jet impactant
FIG. E.5 – Vue schématisée du bloc de chauffage
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Le bloc de chauffage principal comprend huit modules régulés indépendamment les uns des autres.
Chaque module de ce bloc comprend une surface d’ébullition de 10  10 mm2. Le substrat de
nickel a été choisi car ses propriétés sont proches de celles de l’acier (E.1). De plus, le nickel
présente l’avantage de résister à de très hautes températures (1400


C) et sa couche d’oxyde reste
en place et ne s’épaissit pas.
Comme l’on peut le voir sur la vue de profil E.6, le courant est conduit par des barres en cuivre de
diamètre 8 mm. Une feuille résistante est connectée à ces barres. Cette feuille dissipe la chaleur
par effet Joule. Entre la feuille résistante et le module se trouve une plaque en céramique (Nitrure
d’aluminium) permettant d’isoler électriquement mais pas thermiquement. En dessous de la feuille
résistante, une céramique (Zircone) est fixée pour minimiser les fuites thermiques vers la partie
inférieure. Autour des modules se trouve une ouate de céramique pour l’isolation thermique. Au
niveau de la surface supérieure, l’isolation est assurée par une céramique. Le jet impacte sur la
partie supérieure des modules et s’écoule le long des modules jusqu’aux reprises (figure E.4). Les
échantillons sont équipés de thermocouples et la puissance moyenne fournie au niveau de chaque
module est mesurée en fonction de la tension et du courant délivrés. Dans la zone d’impact, il est
seulement possible de mesurer une puissance moyenne délivrée par module. Or cette puissance
n’est pas évacuée de façon uniforme à la surface. La puissance locale correspondante à chaque
température de surface est donc évaluée à partir de la connaissance de la température à une cer-
taine distance de la surface et du flux moyen en utilisant une méthode de calcul thermique inverse
bidimensionnel. La difficulté dans la construction du bloc de chauffage a été de trouver les ma-
tériaux adéquats utilisables dans le domaine de températures dans lequel il était souhaitable de
travailler et très résistants aux contraintes thermiques.
La figure E.6 représente une vue schématisée d’un module de chauffage, des céramiques et de la
feuille résistante.
FIG. E.6 – Vue schématisée d’un module de chauffage
Le chauffage est assuré par effet Joule grâce à une feuille résistante, constituée d’un alliage de
Titane / Aluminium / Vanadium, placée au niveau de la surface inférieure de chaque module. Cette
feuille permet théoriquement d’évacuer un flux maximal de 36 MW/m2 à la surface des modules
de chauffage. Les températures les plus élevées apparaissent au niveau de cette feuille. Un dépôt






C) ρ, 103 (kg/m3) Cp (kJ/kg. 
 C)
Acier 50 7,85 0,47
Nickel 55 8,85 0,45
TAB. E.1 – Comparaison des propriétés de l’acier et du nickel
meilleur contact avec les connecteurs en cuivre. Entre les dépôts de nickel une feuille de papier
de céramique est placée. Cette feuille est un isolant thermique et électrique et a l’avantage d’être




Les modules sont constitués de cuivre recouvert d’une couche de nickel électrodéposée. Un dépôt
de cuivre de 0,3 mm est effectué à la surface du bloc de chauffage puis une couche de nickel
d’épaisseur 0,5 mm est électrodéposée. Il a été choisi d’effectuer d’abord un dépôt de cuivre sur
le cuivre car un dépôt direct de nickel peut poser des problèmes d’adhérence. La couche de Nickel
de 0,5 mm est déposée afin que l’ébullition soit gouvernée par les propriétés de ce matériau. Dans
la littérature, on trouve plusieurs publications traitant de l’influence de l’épaisseur de la couche
de substrat sur le transfert de chaleur par ébullition en vase. Il s’avère qu’il existe une épaisseur
critique de la couche de substrat à partir de laquelle le matériel de base n’a plus d’influence sur
l’ébullition à la surface. Au-delà de cette épaisseur critique de la couche de substrat, l’ébullition
est uniquement gouvernée par les propriétés du substrat. Cette épaisseur peut se déterminer par
les différentes corrélations de la littérature. Selon la corrélation proposée par Carvalho et Bergles
[20], l’épaisseur minimale de la couche de nickel serait à 20


C de 339 µm et à 800


C de 312 µm.
Et, selon la corrélation proposée par Golobic et Bergles [41], l’épaisseur minimale de la couche
de nickel serait à 20


C de 282 µm et à 800


C de 238 µm. Zhou et Bier [179] ont aussi étudié
l’influence de cette épaisseur sur l’ébullition à la surface mais ne proposent pas de corrélation.
L’épaisseur minimale de la couche de nickel à électrodéposer sur le cuivre devrait être de l’ordre
de 340 µm. Il a été décidé de déposer une couche de 0,5 mm. Ainsi, le matériau de base, c’est
à dire le cuivre ne devrait pas avoir d’influence sur le processus d’ébullition. Le nickel s’oxyde
lorsqu’il est porté à haute température ou lorsqu’il se situe dans une solution oxydante, mais la
couche d’oxyde qui se forme est fine, dense, adhérente et stable : elle ne s’épaissit pas, ne se
décolle pas, sauf en présence de certains acides. Cette couche d’oxyde protège le métal et vient
se reformer immédiatement dès qu’elle est endommagée comme pour les aciers inoxydables. Ceci
devrait permettre d’avoir une bonne reproductibilité des résultats. Les tests effectués ont montré
que la couche de nickel reste stable et uniforme même après avoir subi des conditions extrêmes de
chauffage.
Chaque module est chauffé individuellement. Afin de minimiser les échanges thermiques entre
deux blocs de chauffage, la hauteur de la liaison entre deux module (figure E.4) a été limitée.
Cette hauteur ne peut cependant pas être trop réduite étant donné les contraintes mécaniques et
thermiques qui s’exercent sur les échantillons. Les fuites thermiques sont particulièrement impor-
tantes entre l’échantillon où impacte le jet et l’échantillon adjacent. Il a été décidé d’ajouter une
céramique entre deux modules et de laisser une liaison de 1,5 mm de hauteur (0,5 mm de nickel et
1 mm de cuivre). La présence de cette céramique permet aussi de limiter la déformation du bloc.
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Th1 (12,2 ; 6) Th11 (33 ; 5,9) Th21 (65,8 ; 6)
Th2 (16,9 ; 5,9) Th12 (35,7 ; 5,8) Th22 (67 ; 6)
Th3 (18 ; 6) Th13 (37 ; 6) Th23 (71 ; 5,9)
Th4 (20,4 ; 5,75) Th14 (39,8 ; 5,8) Th24 (75,9 ; 5,7)
Th5 (24 ; 5,8) Th15 (46,1 ; 5,6) Th25 (77,3 ; 5,75)
Th6 (25,8 ; 5,8) Th16 (47,25 ; 5,7) Th26 (80,7 ; 5,8)
Th7 (26,6 ; 4,4) Th17 (50,6 ; 5,7) Th27 (86,25 ; 5,8)
Th8 (27,1 ; 5,8) Th18 (55,6 ; 5,7) Th28 (87,3 ; 5,75)
Th9 (28,25 ; 6) Th19 (56,8 ; 5,75) Th29 (92 ; 5,75)
Th10 (30,25 ; 6) Th20 (61,25 ; 5,8)
TAB. E.2 – Positionnement des thermocouples - Coordonnées des thermocouples (x,y) à partir de
l’extrémité gauche du premier module (figure E.4)
Plusieurs températures sont mesurées dans chaque module par des thermocouples de type N et K
de diamètre 0,25 mm. Au niveau de la surface supérieure des modules, des rainures de 0,3 mm
de profondeur et de largeur ont été usinées. Les thermocouples sont insérés dans ces rainures. La
disposition des thermocouples est donnée par le tableau E.2. Un nombre important de thermo-
couples a été disposé sur le module d’impact car c’est au niveau de ce module que les différents
régimes d’ébullition se succèdent et que les flux sont les plus fortement bidimensionnels. Sur les
29 thermocouples introduits dans le bloc, six thermocouples n’ont pas résisté à l’électrodéposition
et au montage dans le bloc de chauffage. Les mesures de courbes d’ébullition sont donc effectuées
avec les 23 thermocouples restants.
E.0.17 Description du processus expérimental
Il existe deux types de mesures des courbes d’ébullition. Le premier type est la mesure de courbes
de refroidissement en régime transitoire. Pour ces mesures la plaque est chauffée puis refroidie par
le jet impactant et l’on déduit de ces mesures le flux extrait à la surface en utilisant une méthode
inverse. Ni les températures de paroi, ni les flux sont régulés et le refroidissement est plus ou
moins rapide selon les conditions initiales de mesures. Le second type concerne les mesures en
régime stationnaire. La majorité des travaux effectués dans le domaine du refroidissement par
jet, en régime stationnaire, se sont intéressés au domaine de l’ébullition nucléée ainsi qu’au flux
critique. Ces travaux sont effectués avec une régulation du flux thermique. C’est à dire que les
opérateurs fixent le flux thermique et mesurent la température correspondante. Lorsque la courbe
atteint le flux critique, elle passe rapidement dans le domaine de l’ébullition en film, donc le flux
thermique extrait est identique mais la température de surface augmente brutalement. Ceci a en
général pour conséquence la fusion du bloc de chauffage.
Robidou [132] détermine les courbes d’ébullition par une méthode originale de mesures en tem-
pérature contrôlée. Pour cela, la température est fixée et la puissance est régulée en fonction de la
différence entre la température mesurée et la température fixée. Cette méthode permet de mesurer
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point par point la courbe d’ébullition sans rencontrer de saut de température. La difficulté provient
de la régulation du régime qui suit l’établissement du flux critique. ce régime se caractérise par
une pente négative (dq 3 3  d∆Tsat  0), c’est à dire que le flux diminue lorsque la température aug-
mente. Il est possible, en température contrôlée de mesurer la courbe correspondant à ce régime
d’ébullition si les paramètres de la régulation sont bien ajustés, si les température sont mesurées
relativement près de la surface et si la géométrie du module permet une régulation rapide. Dans le
cadre d’un projet commun entre l’université Technique de Berlin et l’université d’Aix-La-Chapelle
sur la mesure de courbe d’ébullition en vase en régime stationnaire, les critères à respecter pour
une mesure en température contrôlée ont été définis par Blum et al. [11].
FIG. E.7 – Principe de la régulation
Régulation
La figure E.7 représente le principe de la régulation. Le programme de régulation est développé
sous le logiciel LabView et est installé sur un PC. A partir de la comparaison entre la température
mesurée et de la température souhaitée, ce programme règle la puissance à fournir au niveau de
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l’élément chauffant. Le signal issu de la carte de régulation (1) est un signal d’intensité très faible
et de tension comprise entre 0 et 2,5 V. La tension est ensuite amplifiée par un dispositif de com-
mande (2). A partir du signal de tension en entrée, compris entre 0 et 2,5 V, cet appareil fournit
un signal de tension en sortie compris entre 0 et 20 V. Ce signal, qui a une intensité comprise
alors entre 0 et 10 A, est redirigé vers un amplificateur d’intensité (4). Cet amplificateur est relié
à l’alimentation principale (3) pouvant délivrer un courant d’intensité maximale de 2000 A. Etant
donné que Robidou [132] a huit modules de mesure, l’auteur a aussi huit amplificateurs de tension
et d’intensité, chaque module étant régulé indépendamment des autres. Par contre l’alimentation
principale fournit l’intensité nécessaire aux huit éléments. Le courant issu de l’amplificateur d’in-
tensité est ensuite transporté jusqu’au module de chauffage où il est dissipé par effet Joule au
moyen de la feuille résistante. Le courant est transporté par des câbles en cuivre isolés. Ces câbles
sont reliés à des barres de cuivre de diamètre 8 mm (ce diamètre a été choisi pour des raisons d’en-
combrement). Ces barres sont directement connectées à la feuille résistante qui dissipe la chaleur
par effet Joule. La température qui correspond à la puissance fournie est mesurée dans le module
par des thermocouples ayant un diamètre de 0,25 mm. Le signal de température (une tension de
quelques mV compensée de la tension de soudure froide (6)) est amplifié par un amplificateur de
gain 200. Cette tension finale est mesurée au niveau de la carte d’acquisition. La valeur moyenne
de la température mesurée au niveau de chaque module est renvoyée au programme de régula-
tion qui compare cette valeur à la température souhaitée. Le programme de régulation de Robidou
[132] permet de travailler avec une fréquence maximale de 200 Hz. Cette fréquence est suffisante
car les phénomènes d’ébullition ne sont pas aussi rapides. Afin de connaître la valeur des coeffi-
cients "Proportionnel" et "Intégral" à introduire dans la boucle de régulation une simulation avec
le logiciel Matlab a préalablement été effectuée. Cette simulation permet aussi de déterminer le
temps nécessaire pour obtenir la température souhaitée. Pour cette simulation le bloc de chauffage
est discrétisé et les courbes d’ébullition au niveau du module d’impact sont supposées identiques
à celles mesurées lors des manipulations préliminaires. Sur la figure E.8 le schéma de principe de
la simulation est représenté.
On fixe une température de consigne. La valeur de la température souhaitée est comparée à la
température mesurée. Le régulateur proportionnel et différentiel ajuste la valeur du flux en sortie
en fonction de cette différence. Cette valeur est introduite en entrée du bloc de chauffage. La va-
leur du flux extrait du bloc de chauffage dépend de la température surfacique et est connue par
la courbe d’ébullition. Cette valeur est introduite dans le programme du bloc de chauffage qui
tient aussi compte de la géométrie, et des propriétés thermophysiques des différents matériaux
(nitrure d’aluminium, cuivre et nickel). Des simulations ont été effectuées avec différents coeffi-
cients. Les coefficients qui conviennent sont ceux qui permettent d’avoir un temps de réponse et
un dépassement de la valeur souhaitée minimaux dans chaque régime de la courbe. Les valeurs des
paramètres trouvés par cette méthode permettent d’atteindre la température souhaitée en une durée




la régulation ne pose pas de problème en ébullition nucléée. Par contre lorsque l’on atteint le flux
critique, et que la pente de la courbe devient négative, la régulation se met à osciller. Il n’est pas
toujours possible de réguler correctement ce régime de "post- flux critique ". De plus, ce régime
se caractérise par des fluctuations de températures importantes à la surface dues à la succession
plutôt chaotique des contacts liquides et des contacts vapeurs. Pour améliorer la régulation dans
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FIG. E.8 – Schéma de principe de la simulation
ce régime, la valeur moyenne de plusieurs températures mesurées par des thermocouples situés
dans le même module est utilisée. Le programme d’acquisition et de régulation permet aussi de
modifier les coefficients "Proportionnel" et "Intégrateur" pendant la mesure et donc d’améliorer la
régulation dans le domaine de l’ébullition de transition.
Métrologie
Position des thermocouples de régulation : A la surface, et particulièrement dans le régime
de l’ébullition de transition, la chute de température qui accompagne le mouillage peut être très
importante. Si le thermocouple utilisé pour la régulation est situé trop près de la surface, les fluc-
tuations de températures seront mesurées par la sonde et prises en compte dans la régulation. La
figure E.9 représente la fluctuation de température à la surface qui accompagne le mouillage dans
le domaine de l’ébullition de transition.
Lee et al. [85], Lee et al. [86] ont mesuré les fluctuations de températures à la surface d’échantillons
en cuivre et en aluminium. Le but de leur travaux était de déterminer la répartition liquide-vapeur
à la surface. Pour leur première recherche, Lee et al. [85] ont utilisé des microthermocouples dont
la jonction est assurée par une couche de nickel électrodéposée de 5 µm. Pour leur seconde étude,
Lee et al. [86], la jonction des microthermocouples est assurée par métallisation sous vide. Les
mesures sont faites pour de l’eau en ébullition en vase. La figure E.10 représente l’allure du signal
enregistré par une sonde lors d’un refroidissement transitoire.
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FIG. E.9 – Fluctuation de la température surfacique accompagnant le mouillage dans le domaine
de l’ébullition de transition




D’après la figure E.10, les fluctuations de température les plus élevées sont mesurées dans le
régime de l’ébullition de transition. En considérant les travaux de Lee et al. [85] la fluctuation








au niveau du thermocouple, il faudrait que ce dernier soit situé à une profondeur de 1,7 mm dans
le nickel. Il n’est cependant pas possible de placer les thermocouples à cette profondeur à cause de
l’inertie thermique des modules qui pourrait avoir pour conséquence une destruction partielle de
ces derniers au moment du flux critique. Le nickel a une diffusivité thermique de l’ordre de 10 fois
inférieure à celle du cuivre, il est donc préférable de positionner les thermocouples de régulation
dans le nickel ou à la jonction entre le cuivre et le nickel, c’est à dire à 0,8 mm de la surface. En
effet, si le thermocouple est positionné dans le cuivre, les fluctuations ne sont pas atténuées. Si
l’on calcule la fluctuation de température perçue au niveau du thermocouple de régulation d’après
les données de Lee et al. [85], à 0,8 mm de la surface, on a 13


C. Cette valeur est importante et




C. Afin de diminuer ces fluctuations importantes qui peuvent gêner la régulation,
il a été décidé d’utiliser la valeur moyenne des températures mesurées au niveau de chaque module
pour la régulation. Ceci n’affecte pas la fréquence de la régulation et semble être le meilleur
compromis.
Données mesurées : Au niveau de chaque module, plusieurs températures sont mesurées. Dans
la zone d’impact du jet et dans la zone d’accélération il est important d’avoir le maximum d’infor-
mations car le transfert thermique est maximal à cet endroit. C’est aussi dans cette zone que l’on
observe la présence des différents régimes d’ébullition. Au total 23 températures sont mesurées à
une profondeur de 0,8 mm de la surface d’ébullition. La position des thermocouples est donnée par
le tableau E.2. Ces thermocouples sont isolés par une gaine métallique afin de réduire le bruit dû
aux perturbations extérieures. Les signaux délivrés par ces thermocouples sont amplifiés avec un
gain de 200 par des amplificateurs analogiques. Ceci permet de mesurer des tensions suffisantes au
niveau de la carte d’acquisition et ainsi d’améliorer la précision de la mesure. Le long de la boucle
de refroidissement, onze températures telles que la température du jet, la température en entrée de
la pompe, les températures des bains thermostatés et du réservoir d’ébullition sont mesurées. Les
thermocouples utilisés ont un diamètre de 1 mm. Tous ces signaux de température sont amplifiés
avec un gain de 1000 avant d’être mesurés au niveau de la carte d’acquisition.
La valeur du flux thermique dissipé au niveau de la feuille est calculée à partir de la mesure de la
tension et de l’intensité délivrées. Au total, huit tensions et intensités correspondant à la puissance
délivrée dans chacun des modules sont mesurées.
La valeur de la vitesse du jet est connue à partir de la mesure du débit dirigé vers le jet. ce débit
est mesuré au moyen d’une turbine située en amont du jet. L’écoulement provoque la rotation de
la turbine et à partir de la fréquence de rotation de la turbine, le débit peut être calculé. Le débit
est connu avec une incertitude de 1%.
La valeur de la distance entre la buse et la surface est mesurée au niveau d’une vis micrométrique.
Le jet est fixé contre cette vis et se déplace lorsque l’on tourne la vis. On peut ainsi connaître la
CXXIII
ANNEXE E
position du jet par rapport à la surface avec une incertitude de 5 µm.
Incertitudes : Les incertitudes sur les mesures de températures dans un bloc de chauffage sont
difficiles à estimer étant donné le nombre important de paramètres qui peuvent affecter cette me-
sure. Le signal est effet compensé du signal de soudure froide avant d’être amplifié et mesuré au
niveau de la carte d’acquisition. Robidou [132] estime la précision de la mesure à 0,5 %. C’est à
dire qu’à une température de 100


C, on a une incertitude de 0,5










L’incertitude sur la valeur du flux est aussi difficile à calculer étant donnée la présence de résis-
tance de contacts entre le point de mesure et la feuille résistive et la possibilité de fuites latérales.
Il n’est pas possible d’effectuer la mesure directement au niveau de la feuille pour des raisons
d’encombrement. De plus, l’incertitude sur le flux calculé par la méthode inverse ne correspond
pas forcément à l’incertitude calculée pour le flux injecté au niveau de la feuille. Cependant, afin
de savoir à peu près dans quel domaine d’incertitude Robidou [132] se situe, l’auteur a cherché à
déterminer l’incertitude sur le flux évacué par la feuille dissipatrice de la façon suivante. Le flux






L’incertitude peut s’estimer par l’équation (E.2).
δq 3 3























l f euille  9 	 5  0,1 mm, la largeur de la feuille résistive
L f euille  12  0,1 mm, la longueur de la feuille résistive
L’incertitude sur la largeur de la feuille est de 1 % et l’incertitude sur sa longueur est de 0,8 %.
La tension et l’intensité sont mesurées avec une incertitude estimée à 2 %. Robidou [132] estime
ainsi l’incertitude sur le flux à 3,1 %. Pour un flux de 106 W/m2, on a donc une incertitude de 3,1
104 W/m2.
Acquisition des données
Les programmes d’acquisition et de régulation des données sont développés avec le logiciel Lab-
View de National Instrument. Ce logiciel présente l’avantage d’avoir une interface graphique com-
plète et les différents modules sont préprogrammés. Ainsi, avec le programme d’acquisition que
Robidou [132] a développé, l’auteur peut saisir les données avec une fréquence qu’il peut faire va-
rier entre 100 et 500 Hz (i.e. jusqu’à 500 mesures par seconde pour chaque canal). Le programme
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lui permet de sauvegarder ces données pendant un temps et à une fréquence préalablement définis.
En général, les donnés sont acquises à une fréquence de 200 Hz pendant une durée de 2 secondes.
Lors des essais, l’auteur fait attention à ne pas dépasser les températures de fusion des différents
matériaux et notamment la température de fusion du cuivre (T f usion du cuivre = 1083 
 C). Dans le
programme de régulation et d’acquisition, il est donc nécessaire d’introduire un calcul des tem-
pératures pour les différents matériaux et notamment au niveau de la jonction entre le cuivre et la
feuille isolante. Si l’une des températures devient supérieure ou égale à la température limite fixée
(qui sera inférieure à la température de fusion du matériau), le chauffage est immédiatement arrêté.
De même d’autres températures telles que celles en entrée de la pompe ou des turbines peuvent
être contrôlées et arrêter le chauffage en cas de dépassement de la valeur limite fixée.
Identification du flux extrait en surface
Etant donnée la présence du jet ainsi que les pertes au niveau des reprises, le transfert thermique
dans les modules de chauffage est fortement bidimensionnel. Robidou [132] connaît par mesure
directe les flux moyens au niveau de la surface inférieure de chaque module ainsi que 23 tempéra-
tures mesurées à une profondeur de 0,8 mm de la surface supérieure. Afin d’identifier localement
le flux extrait ainsi que la température correspondante à la surface, un calcul de conduction par
méthode inverse bidimensionnelle est nécessaire.
La répartition des thermocouples joue un rôle important dans la précision du calcul par méthode
inverse. De manière à avoir une meilleure précision dans la zone d’impact du jet, un nombre
supérieur de thermocouples a été inséré au niveau du module d’impact que dans les modules au-
dessus desquels se développe l’écoulement (tableau E.2).
Avant l’inversion, les températures et flux correspondant à chaque mesure sont moyennés. Les
modules de chauffage sont discrétisés et la géométrie ainsi que les propriétés thermophysiques
des matériaux en fonction de la température sont inclus dans un fichier de paramétrage.
Les conditions aux limites considérées sont :
  flux moyen constant au niveau de la surface inférieure de chaque module
  températures connues à une profondeur de 0,8 mm de la surface supérieure
  condition de flux nuls sur les côtés
Au niveau des modules extrêmes, la condition de flux nul a tendance à fausser les résultats et
les flux calculés sont surestimés. Les courbes calculées au niveau de ces modules ne sont pas
considérées comme valables.
Le logiciel de calcul par méthode inverse bidimensionnelle a été acquis auprès du laboratoire de
l’Insa de Lyon. Des détails concernant l’inversion bidimensionnelle se trouvent dans les travaux





DiffØrents modŁles de turbulence
Afin de fermer l’équation de bilan de quantité de mouvement, les tensions de Reynolds doivent être
modélisées pour traiter la turbulence. Nous avons retenu les deux approches classiques suivantes :
la première liée au concept de viscosité turbulente (modèle k- ε ou q2-ε) et la seconde qui concerne
la fermeture des équations de transport des tensions de Reynolds (modèle R i j -ε). Les quantités
calculées en pratique sont ε (le taux de dissipation) et le terme de transfert interfacial entre les
phases.
F.0.18 Modèle k-ε
Le modèle le plus couramment utilisé est le modèle k-ε, basé sur le concept de viscosité turbulente.
Rappelons les équations obtenues pour ces deux grandeurs, pour un écoulement incompressible
à grand nombre de Reynolds, et après modélisation de certains termes (termes de diffusion et
équation d’ε).
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∂x j que l’on conserve en tant qu’inconnues du modèle. On peut
alors utiliser le concept de viscosité turbulente en considérant la viscosité dynamique turbulente
définie comme dans l’hypothèse faite par Boussinesq en 1877 [15]. Par analogie avec le tenseur
des contraintes visqueuses, les contraintes turbulentes Ri j sont supposées alignées sur le tenseur
des déformations de l’écoulement moyen :

ρu

















De même, par analogie les composantes des flux turbulents sont modélisées par :
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λt (par analogie avec les problèmes thermiques) sera appelée conductivité turbulente. Ces hypo-
thèses permettent de fermer le système comprenant le terme ρu
0iu 0 j  Ri j à condition de déterminer
la viscosité et conductivité turbulente. Or l’analyse dimensionnelle nous montre que la viscosité
turbulente est le produit d’une masse volumique par une vitesse de référence et par une longueur de
référence. Estimons µt en fonction de k et ε. On suppose que le spectre d’énergie turbulente est en
équilibre. Dans le mécanisme de cascade d’énergie, on suppose que c’est une puissance constante
ε qui est transférée des grandes structures turbulentes porteuses de l’énergie vers les structures
turbulentes les plus petites où elle est dissipée par viscosité. Avec cette hypothèse, l’échelle de
temps pour la dissipation de l’énergie produite dans les grandes structures peut s’écrire : t l  kε .
Or ce mécanisme est aussi lié à la convection par les vitesses fluctuantes d’échelles caractéris-
tiques
F
k, si bien que l’on peut supposer que tl  lä k en notant l l’échelle de longueur des grands
tourbillons porteurs d’énergie. Ceci permet d’avoir une échelle de vitesse
F




ε d’où µt  ρCµ
k2




ε . Dans ce modèle les coefficients
Cµ et σt sont des constantes issues de l’expérience. σt est appelé nombre de Schmidt turbulent ou
nombre de Prandtl turbulent, il est généralement pris égal à 1.
Ainsi, avec une formulation simplifiée des termes de diffusion, le système k-ε s’écrit :
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u. Ce terme P est le terme de production complet





constantes du modèle k-ε ont été déterminées expérimentalement (décroissance de turbulence de
grille, écoulement en conduite) et on leur attribue un caractère universel : Cµ=0,09 ; Cε1=1,44 ;
Cε2=1,92 ; σk=1 ; σε= 1,3.
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ρ  ∂T∂t  u j
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F.0.19 Modèle k-ε avec correction de Yap
Près des parois, au voisinage d’une zone de décollement ou de recollement, le modèle k-ε peut pro-
duire de trop grandes valeurs des longueurs caractéristiques de la turbulence. En particulier, dans
le cas d’un jet impactant sur une paroi (gradient de pression adverse) ou dans le cas de fortes cour-
bures de lignes de courant, ces valeurs peuvent conduire à des prédictions désastreuses. Ce défaut,
provient de la modélisation des termes de production via le concept de viscosité turbulente. En
effet, cette modélisation des tensions de Reynolds ne permet, ni de réduire la production d’éner-






2 ) ou du même
ordre de grandeur, ni de restituer correctement cette production dans un cas fortement anisotrope.
Dans le cas d’un jet impactant contre une paroi, cette surproduction provient de la conjugaison de
ces deux phénomènes : contraintes normales du même ordre de grandeur en amont de l’impact et
forte courbure des lignes de courant après l’impact (Rodi et al. [135]). La meilleure des solutions
est le modèle de transport des tension de Reynolds (modèle Ri j -ε). Cependant, la proposition de
Yap [178] paraît être intéressante car nécessitant de faibles modifications du modèle standard. Il























µ Ainsi, ce terme est nul pour un
écoulement de couche limite en équilibre local (P

ε) et est sans influence dans la zone extérieure




ε ). Par contre dans la zone où une turbulence externe est
convectée vers la paroi, le modèle standard peut prédire les valeurs de Lkε, [YC] tend à accroître ε
et ainsi faire diminuer k. Ceci tend donc à ramener la longueur caractéristique Lkε vers sa valeur
d’équilibre (κy).
Mais ce terme correctif n’est pas issu à partir de considérations théoriques, et ne traite pas le
problème à sa source, comme peut le faire un modèle aux tensions de Reynolds, il vise simplement
à limiter les effets néfastes dus à la modélisation du terme de production. Dans le cas d’un jet
impactant, ce terme source limitera les valeurs de k convectées à proximité immédiate de la paroi,
alors que ces valeurs auront été produites en amont du point d’impact.
F.0.20 Modèle Ri j -ε
Ce modèle est une fermeture des équations de Reynolds au second ordre. Plutôt que de relier les
tensions de Reynolds Ri j  u 0iu 0 j au tenseur de déformation via une viscosité turbulente (modèle
k- ε), on considère les équations de transport exactes des tensions de Reynolds. Le modèle R i j -ε
est un modèle résolvant les six composantes u
0iu 0 j du tenseur de Reynolds et qui a l’avantage de
prendre en compte de manière exacte la production d’énergie turbulente. Les équations résolues
sont les suivantes (écrites pour ρ constant) : équation de continuité (F.11), équation de quantité de
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Le terme Pi j représente le taux de production de la contrainte de Reynolds u 0iu 0 j par interaction avec
le champ moyen de la vitesse. L’avantage de la modélisation au second ordre est que ce terme peut
être pris en compte de manière exacte. Le terme Φi j est un terme de corrélation entre la pression et
la déformation. Il n ’apparaît pas dans les équations du k- ε incompressible car sa trace est nulle.
Dans la modélisation au second ordre, il est à l’origine de la redistribution d’énergie entre les
composante du tenseur de Reynolds. Le terme di j est un terme de redistribution spatiale d’énergie.
Il n a donc pas d’influence sur le niveau global de la contrainte u
0iu 0 j. Il représente la redistribution
spatiale de cette même quantité par l’écoulement turbulent. Le terme ε i j est un terme de dissipation
d’énergie. Les trois derniers termes doivent être modélisés puisqu’il apparaît dans leurs équations
des termes inaccessibles avec les variables choisies (les trois composantes de vitesse, la pression
et les six composantes du tenseur de Reynolds.
Le modèle adopté est un modèle standard :
di j :
Le terme di j s’écrit comme la somme de trois termes : un terme de diffusion, un terme de corréla-








0iu 0 ju 0k 
p
0
ρ & u 0iδ jk  u 0 jδik  (F.14)
Le terme de diffusion n’a pas besoin d’être modélisé. Le terme de corrélation triple est modélisé
par un modèle Generalized Gradient Diffusion (équation (F.15)).
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Le terme restant est difficile à modéliser. Il faut intervenir des fluctuations de pression. Ce terme
est habituellement inclus dans le terme précédent en ajustant la constante Cs. Dans la plupart des
écoulement ce terme est plus petit que le terme de corrélation triple, donc cette approximation ne
porte pas à conséquence.
Φi j :
La forme de la modélisation retenue peut être justifiée par une analyse de l’équation de Poisson
de la pression, qui n’est pas détaillée ici. On pourra se référer à Sebag [145], Rharif [130], Hadzic
[42]. Le modèle retenu est donc le suivant :
Φi j  Φi j = 1  Φi j = 2  Φi j = w (F.16)
où




: "terme lent ou de Rotta". Il traduit la tendance de retour à
l’isotropie des contraintes





2 Pii) : "terme rapide" ou IP (Isotropisation of Pro-
duction). Il traduit la tendance à une production isotrope. Il est dit rapide car il répercute
immédiatement les modifications du champ de vitesse sur le tenseur de Reynolds.
  Φi j = w : terme d’écho de paroi. Il représente l’effet de la paroi sur la turbulence. Ce terme
n’est pas codé dans le modèle classique Ri j-ε.
εi j :
L’analyse de Kolmogorov montre que ce sont uniquement les petites structures qui dissipent l’éner-





Une équation de dissipation (équation (F.18)) est nécessaire pour fermer le modèle (Sebag [145],
Rharif [130], Hadzic [42]).
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F.0.21 Modèle Ri j-ε avec prise en compte de l’écho de paroi :
La seule modification faite dans le modèle Ri j-ε classique est le prise en compte du terme Φi j = w
dans l’équation sur le tenseur de Reynolds (équation (F.13)) et plus précisément dans la corrélation
du terme pression - déformation Φi j . Une modélisation possible de Φi j est donné par l’équation
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(F.16) où Φi j = w est le terme d’écho de paroi qui représente l’effet de la paroi sur la turbulence. Il
est modélisé de la façon suivante (Sebag [145], Rharif [130], Hadzic [42]) :
Φi j  C 01
ε
k  Rkm ~nk ~nmδi j 
2
3
Rki ~nk ~n j 
2
3
Rk j ~nk ~ni  f  l
xn
è
C 02  Φkm = 2 ~nk ~nmδi j 
2
3
Φki = 2 ~nk ~n j 
2
3







ε une longueur caractéristique de la turbulence et xn et ~n respectivement la distance et
la normale à la paroi. f est une fonction d’amortissement qui vaut 1 à la paroi, et décroît en tendant









Equation de Transport d’aire
interfaciale pour le 3D-local
G.0.22 Introduction
Cette analyse effectuée par Laviéville a pour but de définir la variable la plus judicieuse à transpor-
ter et permettant de calculer l’aire interfaciale ai. Cette grandeur intervient directement dans les
relations de fermeture des transferts interfaciaux de quantité de mouvement, de masse et d’énergie
entre les phases.
G.0.23 Développement de l’équation d’aire interfaciale
Cette équation s’écrit selon la formulation adoptée dans le code CATHARE développé par le CEA,
∂ai
∂t  div & ai ~u2   φ
PC
ai  φC - Fai (G.1)
avec u2 la vitesse de la phase 2 (m/s).
  ai est homogène à m
1
1.
  La contribution φC - Fai est composée de plusieurs relations de fermetures analytiques repré-
sentant les phénomènes de coalescence et de fragmentation.
  φPCai représente les effets de compressibilité et de dilatabilité du gaz ainsi que les effets de
changement de phase. Nous retenons la formulation générale de Yao & Morel [177] qui













Dt est la dérivée particulaire de X. Γc représente le transfert de masse à coeur, c’est à dire
ne tenant pas compte du changement de phase lié à la nucléation pariétale. φnucn représente





avec Aw (m2) l’aire de paroi contenue dans la maille en regard de la paroi, Volm (m3) le
volume de la maille, n (m
1
2) la densité de sites de nucléation et fm (s
1
1) la fréquence de
nucléation.
L’équation de conservation de la masse de la phase 2 s’écrit selon l’équation (G.4).
∂α2ρ2
∂t  div & α2ρ2 ~u2   Γc  Γnuc (G.4)
Γnuc est le transfert de masse due au phénomène de nucléation en paroi et peut s’écrire en fonction
du flux de nucléation (équation (G.5)).




La combinaison des équations (G.1), (G.2), (G.3) et (G.4) permet la réécriture de l’équation de















φC - Fai (G.6)
Un problème de résolution de cette équation apparaît clairement en phase résiduelle (lorsque α2
tend vers 0) avec la non-définition du rapport aiα2 . Il apparaît également des problèmes de diver-
gence si aucun clipping numérique (α2min) n’est autorisé. Une première alternative est de travailler
directement sur la densité volumique de bulles.
G.0.24 Equation sur la densité volumique d’inclusions
Il est proposé dans un premier temps d’écrire à partir de l’équation (G.6), une équation de transport
sur n2 (m
1






Remarque : dans le cas de bulles sphériques monodispersées, n2 est exactement le nombre de bulles
par unité de volume. Dans le cas général, nous pourrons sans restriction considérer cette variable
comme ’annexe’ ou ’combinée’. L’équation de transport correspondante s’obtient en multipliant
l’équation (G.6) par le rapport 136pi
3a2i
α22




















φC - Fai (G.8)
Cette équation met bien en évidence que si l’on fait l’hypothèse que les bulles sont créées en paroi





  Avantage de cette méthode : la résolution de n2 donne directement accès à l’aire interfaciale :
ai  ﬁ 36piα22n2 ﬂ
1 - 3
.
  Problème : Devenir du diamètre de Sauter d32  ﬁ 6α2n2pi ﬂ
1 - 3
lorsque n2 tend vers zéro ?
Une alternative est de s’intéresser au transport d’une autre variable combinée, méthode déjà rete-
nue avec succès dans le code ASTRID.
G.0.25 Equation de transport sur le nombre de bulle
On pose X2  m
1
1




, l’inverse de la masse de la bulle. Une équation de transport
de cette variable est directement obtenue en intégrant les relations constitutives n2  α2ρ2X2 et
d32   6ρ2piX2 
1 - 3 dans l’équation (G.8).
∂α2ρ2X2
∂t  div & α2ρ2 ~u2X2  

























Les avantages d’utilisation de cette équation sont multiples :
  L’aire interfaciale est directement proportionnelle au taux de présence et est donnée par
ai  α2  36piX2  1 - 3.
  X2 restant bornée, le diamètre de Sauter l’est aussi.
  L’équation sur le scalaire X2 présente le même champ convecteur α2ρ2 ~u2 que les autres
variables (vitesse, enthalpie ...), ce qui simplifie l’implantation informatique et assure un
traitement parfaitement convectif.
  Enfin, les termes sources de coalescence/fragmentation s’écrivent en puissance positives des
variables principales α2 et X2 :





























G.0.26 Transport sans termes sources
On considère un écoulement ne présentant ni transfert de masse, ni termes de fragmentation/coalescence.
L’équation (G.10) se réduit à la forme :
∂α2ρ2X2
∂t  div & α2ρ2 ~u2X2   0 (G.11)
X2 reste donc constante. Le diamètre des bulles ne varie que par variation de la masse volumique
(par effet de pression).
G.0.27 Nucléation et terme source de condensation
on écrit l’équation sur X2 en formulation non-conservative en utilisant (G.10), (G.4) et (G.5) :
α2ρ2
∂X2














En l’absence de transfert de masse à coeur, la solution stationnaire de cette équation est X2  Xdd .
La condensation à coeur (Γc  0) aura pour seul effet de diminuer le diamètre.
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Résumé - Une modélisation physique du plateau de flux observé par Robidou [1] à l’impact d’un jet 
sur une plaque chauffée est établie. Les auteurs proposent que ce phénomène résulte de l’apparition 
d’oscillations périodiques des bulles en paroi créées par l’hydrodynamique du jet. La relation issue de 
cette modélisation est validée par des résultats expérimentaux de la littérature couvrant une large 




Cp chaleur spécifique, J/kgK    We nombre de Weber 
c1 constante (équation (8))    Symboles grecs 
Ck constante de Kolmogorov   ΔT écart de température, K 
d diamètre de la buse, m    ε taux de dissipation turbulente, m2/s3 
f fréquence de résonance des bulles, Hz  μ viscosité dynamique, Poiseuille 
g accélération gravitationnelle, m/s2  ρ masse volumique, kg/m3 
K’ constante (équation (6))    σ tension superficielle, Pa/m 
L taille caractéristique de la turbulence (m)  τ période des oscillations de bulle, s 
Q volume de liquide déplacé, m3/s   Indices et exposants 
q flux, W/m2     crit critique 
R rayon des bulles de vapeur, m   h hydraulique  
S surface, m2     l liquide 
T température, K     n en sortie de buse 
2v  moyenne spatiale du carré de la différence plat plateau de flux 
 de vitesse sur un diamètre de bulle, m/s  sat saturation 
V vitesse du jet, m/s    sub sous-saturation 
Vol volume déplacé par les instabilités, m3 
 
 
1.  Introduction 
 
Afin de simuler les transferts thermiques associés à l’impact d’un jet sur une paroi 
chauffée, il est nécessaire de modéliser le phénomène particulier de plateau de flux en 
ébullition de transition observé par Robidou [1]. La figure 1 représente le flux extrait, en 
régime stationnaire, à l’impact d’un jet d’eau sous-saturée (16 K), plan (1*9 mm2), de hauteur 
6 mm, avec une vitesse en sortie de buse de 0,72 m/s sur une plaque chauffée (10*80 mm2). 
Le régime d’ébullition de transition se caractérise par une première diminution du flux extrait 
(du flux critique au premier minimum), puis le flux augmente avant de devenir constant : il 
s’agit alors du plateau de flux. Le flux subit finalement une chute brutale et atteint le flux 
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minimum d'ébullition en film. La courbe d'ébullition représentée sur la figure 1 est très 
différente des courbes classiques d'ébullition en vase où le plateau de flux n’est jamais 
observé. 
Une modélisation de ce phénomène de plateau de flux est établie à l’impact d’un jet à 
partir des données expérimentales de Robidou [1]. Cette modélisation est ensuite validée à 
partir de résultats expérimentaux disponibles dans la littérature.  
 
2.  Modélisation du phénomène de plateau de flux 
 
D'après les données expérimentales de Robidou [1], le flux évacué est proportionnel à la 
sous-saturation du liquide. Ceci nous conduit à penser que l'échange thermique est dominé par 
l'échauffement du liquide (chaleur sensible) et non pas par la vaporisation. Nous considérons 
un mécanisme où l'essentiel du transfert de chaleur serait assuré par la chaleur sensible en 
nous appuyant sur l’étude d’Engelberg-Forster et Greif [2] en ébullition nucléée. Ces auteurs 
montrent que l'échange liquide/vapeur équivaudrait à 3 fois le flux de chaleur observé si tout 
le liquide, chauffé et déplacé par les bulles naissantes, était poussé dans l'écoulement sous-
saturé. Ainsi, l'expulsion du liquide chauffé due à la création de vapeur semble être le 
mécanisme dominant du transfert de chaleur en ébullition nucléée. Par analogie, nous pensons 
que le plateau peut résulter d'un phénomène périodique où le liquide est chauffé au contact 
avec la paroi avant d'être évacué. On suppose que l'hydrodynamique du jet impactant crée des 
instabilités qui sont à l'origine du plateau de flux. Ceci est cohérent avec l’existence du 
plateau de flux uniquement à l'impact du jet. Ces instabilités entraîneraient l'oscillation des 
bulles qui conduiraient au remouillage périodique de la paroi. En s’appuyant sur l'étude de 
Sevik et Park [3], le jet conduit à la fragmentation turbulente des bulles en paroi. Selon ces 
auteurs, les bulles se fragmentent lorsqu'elles ont atteint une fréquence d'oscillation de leur 
volume correspondant à la fréquence de dissipation de la turbulence. A cette fréquence 
d’oscillation est associé un rayon au-dessus duquel les bulles sont systématiquement 
fragmentées par l'énergie du jet.  
Nous allons d'abord nous attacher à expliciter l'origine de telles oscillations de bulles et 
déterminer les caractéristiques principales de ce phénomène (rayon moyen des bulles, période 
d'oscillation) avant de modéliser le flux de chaleur évacué. 
 
2.1. Origine des oscillations de bulles 
 
Kolmogorov [4] et Hinze [5] ont montré que la fragmentation des gouttes ou bulles dans 
des écoulements turbulents est caractérisée par un nombre de Weber critique. Hinze [5] a été 
le premier à déterminer la valeur de ce nombre de Weber critique à partir des résultats 
expérimentaux publiés par Clay [6]. Sevik et Park [3] ont ensuite déterminé 
expérimentalement le nombre de Weber critique en observant la fragmentation de bulles d'air 
pénétrant dans la région soumise à un jet d'eau submergé. Les gouttes ou bulles vont se 
déformer très violemment si la fréquence à laquelle elles sont soumises correspond à leur 
fréquence de résonance. En considérant que la fréquence caractéristique de la turbulence est 
égale à la fréquence de résonance, les auteurs ont prédit théoriquement le nombre de Weber 
critique correspondant à leurs expériences et à celles de Clay. Ce nombre de Weber a été 
évalué à 1,3. Avec le nombre de Weber définit par l'équation (1), il est possible de déterminer 






=  (1)  
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avec We, le nombre de Weber et 2v (m/s), la valeur moyenne spatiale du carré de la 







σR =  (2)  
A ce rayon de résonance, Sevik et Park [3] associent une fréquence de résonance (équation 






f =  (3)  







τ =  (4)  
 
2.2. Etablissement de la relation donnant le flux de plateau 
 
D’après l'étude d’Engelberg-Forster & Greif [2] nous avons supposé que le plateau 
résultait d'un phénomène instationnaire où, à chaque oscillation des bulles, le volume de 
liquide déplacé est chauffé jusqu'à la température de saturation avant d'être évacué par le jet. 
Ce mécanisme est décrit sur la figure 2. A chaque oscillation des bulles, un volume de liquide 
pénètre dans la vapeur et entre en contact avec la paroi (b). Ce liquide s'étale sur la paroi et 
s'échauffe par conduction transitoire (c). Lorsque la température de ce liquide devient proche 
de la température de saturation, une partie du liquide en contact direct avec la paroi s'évapore. 
cette quantité de vapeur créée expulse le liquide qui est évacué par le jet (d). Dans cette 
approche, nous ne considérons que le flux transféré au liquide pour le chauffer jusqu'à la 
température de saturation. Le flux s'écrit alors : 
S
Q
ΔTCpρq subllplat =  (5)  
où Q  en m3/s est le débit de liquide déplacé par les oscillations des bulles et pouvant rentrer 
en contact avec la paroi, S en m2 est la surface où s'applique ce flux (évaluée à 2critRπ ) et 
subΔT est la sous-saturation du liquide ( lsat TT − ). 
Nous supposons que le volume déplacé par les instabilités (Vol) est proportionnel au 
volume d'une bulle de rayon Rcrit :  
3' R
3
4KVol critπ≈  (6)  
avec K' une constante telle que 10 ≤≤ 'K . De plus Vol/τQ = . Finalement, nous obtenons 




ΔTCpρKq '=  (7)  
Il reste à exprimer 2v . Sevik et Park [3] font l'hypothèse que la turbulence est localement 
isotrope et que le nombre d'onde associé à la taille moyenne des bulles appartient à la zone 
inertielle de la densité d’énergie turbulente spectrale. Ils estiment 2v en fonction du taux de 




22 )(v Lεc1=  (8)  
avec ε, le taux de dissipation turbulente (m2/s3) et L la taille caractéristique des tourbillons 
turbulents (m) : crit2RL ≈ . La relation entre c1 et la constante de Kolmogorov (Ck) est 
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obtenue en intégrant le spectre de turbulence mono-dimensionnel. Avec Ck=1,5, nous 
obtenons c1~2. Nous obtenons alors la relation (7) donnant le flux de plateau en fonction du 












'=  (9)  
On suppose que le taux de dissipation turbulente au niveau des bulles de vapeur en paroi 
est essentiellement dû au jet et que l'influence de la paroi est négligeable. De plus, la distance 
entre la buse et la surface étant inférieure à environ 7 fois le diamètre de la buse, le centre du 
jet n’est pas encore perturbé par le frottement avec le milieu extérieur lorsqu'il impacte la 
plaque. Donc le taux de dissipation de la turbulence au niveau des bulles de vapeur est proche 
du taux de dissipation moyen de la turbulence dans la buse. En utilisant la loi de frottement de 
Blasius, le taux de dissipation dans la buse peut être rattaché à la vitesse du jet (Vn) et au 
diamètre de la buse (d) pour une buse circulaire et pour un nombre de Reynolds compris entre 
















ε  (10)  
En substituant l'équation (10) dans l’équation (9), nous obtenons la relation donnant le flux 















)2,0(2 −= dVΔTCpμρKσq l'  (11)  
Nous déterminons la valeur de K' à partir des 35 résultats de Robidou [1] 
( 9,054,0 n ≤≤V m/s et 195 sub ≤≤ ΔT K). Comme le jet d'eau est plan, nous prenons en 
remplacement du diamètre de la buse le diamètre hydraulique (dh=1,8 mm). Nous trouvons 
une valeur moyenne pour K' de 0,307 avec un écart type de 0,051. L'équation (11) s’écrit 















−= dVΔTCpμρσ  (12)  
 
3.  Validation à partir d'autres résultats expérimentaux  
 
A part quelques exceptions (Robidou [1], Miyasaka et al. [8]) qui ont procédé à des 
mesures en régime stationnaire, les études sur le régime d'ébullition de transition pour des jets 
impactant ont été limitées à des transitoires imposés par des phénomènes de trempes (Ishigai 
et al. [9], Hall et al. [10] et Ochi et al. [11]). Le tableau 1 donne les principales conditions 
expérimentales pour lesquelles les flux de plateau sont obtenus ainsi que l’erreur relative 
moyenne effectuée sur le flux calculé par l’équation (12). 
D’après le tableau 1, la relation (12) permet de retrouver les résultats expérimentaux 
disponibles dans la littérature à ~ 20% près, excepté ceux d’Ochi et al. [11]. De plus, les 
résultats de certains auteurs tels que Ishigai et al. [9] et Ochi et al. [11] ont permis de valider 
les exposants utilisés dans la relation (12). Ishigai et al. [9] ont fait varier la vitesse du jet, 
dans une gamme assez large, en gardant les autres paramètres constants. En effectuant une 
régression à partir de leurs résultats, nous trouvons, avec un coefficient de corrélation de 
0,9114, que 43,0plat n~ Vq . Ce qui est proche de la relation :
55,0
plat n
~ Vq  obtenue à partir de la 
modélisation physique. De même, une étude similaire a été réalisée à partir des résultats 
d’Ochi et al. [11] qui ont fait varier le diamètre du jet, les autres paramètres restant constants. 
A partir d’une régression, nous obtenons que 34,0plat ~
−dq  avec un coefficient de corrélation 
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de 0,99172. Ce résultat est cohérent avec 25,0plat ~
−dq  trouvé lors de la modélisation 
physique. Cependant, nous devons garder quelques réserves sur la validité des exposants 0,43 
et –0,34 car ils ont été obtenus respectivement à partir d’un nombre limité de résultats 
expérimentaux (respectivement six et trois points expérimentaux). 
 
Tableau 1 : conditions expérimentales et erreur relative moyenne sur le flux de plateau 
 
 Nombre d ou dh Vn ΔTsub qplat exp. Erreur  Ecart 
 d’essais mm m/s K MW/m2 relative, % type, % 
Robidou [1] 35 1,8 0,46-0,9 5-17 1,49-4,8   
Miysaka [8] 3 10 1,5-15,3 85 30-58 22,3 12,0 
Hall [10] 1 5,1 3 75 35 15,0  
Ishigai [9] 10 11 1-3,17 5-55 2,5-12 22,2 14,0 




Ainsi, à partir des validations de l'équation (12) sur la base des résultats expérimentaux 
disponibles dans la littérature, nous pouvons conclure que la relation (12) permet de retrouver 
de façon adéquate le flux de plateau en ébullition de transition. La relation (12) est 
intéressante car elle relève d'une modélisation physique du phénomène de plateau de flux, 
phénomène pour lequel aucune modélisation n'avait été établie jusqu'à présent. Cette relation 
est d'autant plus importante qu'elle présente une large gamme de validation : régimes 
stationnaire ou transitoire, gammes étendues de vitesse (0,46-15,3 m/s), de sous-saturation du 
liquide (5-85 K) et diamètre (d ou dh : 1,8-20 mm). Différents fluides peuvent également être 
pris en compte par l’intermédiaire de leurs propriétés physiques. Par la suite, nous 
chercherons à établir que le régime de plateau de flux et celui d'ébullition par émission 
périodique de micro-bulles dans la configuration d’un jet parallèle à la plaque découlent de 
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Figure 2 : Schéma des phénomènes locaux sous le jet à l'origine du plateau de flux. a: instabilités à 
l'interface liquide/vapeur; b: des gouttes pénètrent dans la  vapeur; c: le liquide s'étale sur la plaque 
et est chauffé jusqu'à Tsat; d: le film liquide est évacué. 
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The knowledge of the metal temperature history is essential, especially when strip leave the rolling 
mill, to get adequate final mechanical properties of steel. Some experiments have then been carried out 
by Robidou [1] on the heat transfer associated with the impingement of a planar (1*9 mm2) subcooled 
(5-16K) water jet on a heated plate. Robidou [1] obtained complete boiling curves at different 
locations from the stagnation point and observed a phenomenon of ‘shoulder of flux’ in the transition 
boiling region near the impingement point. The aim of this work is to compute the heat flux 
transferred between a very hot plate and a subcooled liquid under a planar impinging jet to obtain the 
transient temperature distribution in the plate. To achieve this goal, a physical modelling of the 
phenomenon of ‘shoulder of flux’ has been carried out. This modelling is based on the assumption that 
the apparition of periodic bubble oscillations at the wall surface is due to the hydrodynamic 
fragmentation by the jet. The relation derived from this modelling is validated against experimental 
results from the literature obtained for a wide range of jet velocity, subcooling and jet diameter. This 
model is implemented in the new multiphase flow solver developed by EDF ‘SATURNE 













In order to control the mechanical properties of a steel product it is necessary to correctly 
simulate the heat transfer associated with a jet impingement on a hot plate leaving the rolling mill. The 
first step of this study is the understanding and the modelling of the local phenomena under an 
impinging jet which lead to the characteristic phenomenon of ‘shoulder of flux’ observed by several 
authors (Robidou [1], Miyasaka and al.[2], Hall and al. [3], Ishigai and al. [4] and Ochi and al. [5]).  
 
Figure 1: Exchanged heat flux at the stagnation point of a planar water jet (Robidou [1]) 
 
On figure 1 is plotted the heat flux variation versus plate surface temperature, in stationary 
regime, at the stagnation point of a subcooled (16 K), planar (1*9 mm2) water jet. This results is 
typical of those obtained by Robidou [1][6]. The height of the water jet is 6 mm, the velocity at the 
nozzle exit 0.8 m/s and the impinged rectangular plate measures (10*80 mm2). The transition boiling 
regime starts after the critical heat flux with the first decrease of heat flux called ‘first minimum’. 
Then the heat flux raises and becomes remarkably constant over a wide range of wall temperatures. 
This invariance characterizes the ‘shoulder of flux’. The transition boiling regime stops with the 
minimum film boiling. By increasing distance from the stagnation point the flux observed for the 
‘shoulder of flux’ decreases until it disappears (figure 1). The boiling curve observed on the figure 1 is 
very different from classical boiling curves found in literature which present no ‘shoulder of flux’. In 
this paper a modelling of the phenomenon of ‘shoulder of flux’ based on a physical approach is given. 
The relation derived from this modelling is validated by experimental results from the literature 
obtained for a wide range of jet velocity, subcooling and jet diameter. 
 
In the second part of this paper, this modelling is implemented in the new multiphase flow solver 
developed by EDF ‘SATURNE polyphasique’ and numerical results are presented. 
 
 
Modelling of the ‘shoulder of flux’ phenomenon 
 
According to Robidou‘s [1] experimental data, the shoulder heat flux is proportional to liquid 
subcooling (figure 2). This observation leads to the conclusion that the heat transfer is mainly related 
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to the heat up of the liquid and not to its vaporization. According to Engelberg–Forster and Greif [7] in 
nucleate boiling, the main heat transfer is obtained by subcooled liquid heat up. According to these 
authors, the displacement of hot liquid due to the production of vapour seems to be the predominating 
heat transfer mechanism in nucleate boiling. By analogy, the ‘shoulder of flux’ could arise from a 
periodic phenomenon during which liquid is heated when it comes into contact with the wall and is 
then displaced to the bulk flow by the growth of bubbles. We assume that the jet hydrodynamics 
creates instabilities that are at the origin of such periodic phenomenon. These kind of instabilities 
would lead to bubble oscillation and to periodic rewetting of the wall. In a first step, we assumed that 
these instabilities were created by eddy fragmentation of bubbles on the wall. Nevertheless some 
characteristics induced by such a mechanism could not be verified. So, the final analysis assumes that 
bubbles on the wall are fragmented owing to Rayleigh-Taylor instabilities, originating in the 
deceleration region of the jet flow that occurs at the liquid/vapour interface. 
 
 
Figure 2: Heat flux at the stagnation point for different liquid subcooling (ΔTsub= Tsat-Tl)(Robidou [1]) 
 
 
In a first subsection the origin of such bubble oscillations will be described and the main 
characteristics of this phenomenon (average bubbles radius, oscillation period) are given. In a second 
subsection the relation for the shoulder heat flux is derived. And finally, in a third subsection, this 
relation is validated by confrontation with experimental results from the literature.  
 
 
Origin of bubbles oscillations on the wall 
 
Rayleigh-Taylor instabilities occur at liquid/vapour interfaces when the heavy fluid is accelerated 
by the light one. At the stagnation point, a vapour layer isolates the wall from a liquid layer before any 
instability is developed at the interface liquid/vapour. This is represented on the figure 3. At the 
interface the both phases have very low normal velocities. In pool boiling without impinging jet, 
Rayleigh-Taylor instabilities occur because gravitational acceleration creates a force on the heavy 
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fluid (liquid) which tends to penetrate into the light fluid layer (vapour), so destabilizing the interface. 
In a jet impinging configuration, the gravitational acceleration is no more alone to induce a force on 
the heavy fluid at the interface: the jet induces also a deceleration γ.  
 
 
Figure 3: Schematisation of a jet impinging perpendicularly to a heated plate  
 




=γ  (1)  
Where Vj (m/s) is the impinging jet velocity near the stagnation point and d (m) the jet hydraulic 
diameter (figure 3) which is equal to the jet diameter in the case of a circular jet. 
The total acceleration under the jet becomes: γtot=γ + g.  
 
We assume that the bubble diameter under the jet cannot be greater than Rayleigh-Taylor’s 





σπ −=  (2)  
 




































The order of magnitude of the average period of emission of bubbles is found by introducing 










≈  (4)  
 
 
Relation established for the ‘shoulder of flux’ 
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According to the study of Engelberg–Forster and Greif [7], we assume that the ‘shoulder of flux’ 
should be the consequence of an time dependant phenomenon during which, at each bubbles 
oscillation, the amount of liquid that comes into contact with the wall is heated and is then evacuated. 
This mechanism is described on figure 4. At each bubble oscillation, a certain amount of liquid flows 
into the vapour and reaches the wall (drawing b on figure 4). This amount of liquid spreads on the wall 
and is heated by transient conduction (drawing c). As soon as the liquid temperature nearly reaches 
saturation temperature, a part of the liquid, that directly touches the wall, is vaporized. The amount of 
vapour generated evicts the hot liquid which is then evacuated to the bulk of the jet (drawing d). So, in 
this approach we assume that the heat transfer associated to the amount of vapour created is very small 
and that the heat flux is mainly controlled by the periodic ejection of hot liquid.  
 
 
Figure 4: Schematisation of local phenomena leading to the ‘shoulder of flux’ 
 
The heat flux transferred by this mechanism (qsh in W/m2) is given by: 
S
QTCpq subllsh Δ= ρ  (5)  
where ΔTsub (°C) is the liquid subcooling (ΔTsub= Tsat-Tl, where Tsat and Tl are the saturation and the 
bulk liquid temperatures respectively). Q (m3/s) is the flow rate of liquid pushed by bubbles 
oscillations that reaches the wall. S (m2) is the considered surface on the plate affected by bubbles. We 
assume that the volume of liquid displaced by a single bubble (Vol in m3) is proportional to the volume 
of the bubble. 
6
3
critDKVol π≈  (6)  
with K a constant such as 10 ≤≤ K . This volume is displaced during period (τ) such that: Q=Vol/τ. 
The wall surface associated to a single bubble is taken as: S=πDcrit2 







)(' totsublvllsh TCpKq γσρρρ Δ−= −  (7)  
We obtain the value of K’ from the 35 experimental data of Robidou [1] ( 9,054,0 n ≤≤ V m/s and 
195 sub ≤≤ ΔT K). The hydraulic diameter of the planar jet is 1.8 mm. We found an average value for 
K’ of 0.15 with a deviation of 0,013. Equation (7) can be finally written after adjusting K’ on 








)(15.0 totsublvllsh TCpq γσρρρ Δ−= −  (8)  




Validation of the modelling of ‘shoulder of flux’ by comparison with literature results 
 
Except for two authors (Robidou [1] and Miyasaka et al. [2]) whose data were derived from 
stationary regime, studies on transition boiling regime for impinging jets have been limited to transient 
quenching (Ishigai et al [4], Hall et al. [3] and Ochi et al. [5]). In table 1 one can find the different 
experimental data for ‘shoulder of flux‘ as well as the relative error and the derivation obtained when 
the flux calculated from equation (7) is compared to the measured heat flux. The calculated heat flux is 
also plotted versus the measured heat flux on figure 5.  
 
Table 1 : experimental conditions and relative prediction (equation (8)) error for the shoulder of 
flux at jet impingement 
 
 Data d  Vj ΔTsub qsh exp. relative  deviation, 
 number mm m/s °C MW/m2 error, %  % 
Robidou [1] 35 1.8 0.57-0.96 5-17 1.49-4,8 13.2 9.4 
Miysaka [2] 3 10 1.4-15.3 85 30-58 22.5 19,.9 
Hall [3] 1 5.1 3.31 75 35 34.4  
Ishigai [4] 10 11 1.14-3.21 5-55 2.5-12 18.2 13.9 




Figure 5: Calculated ‘shoulder‘ heat flux (equation (8)) versus measured heat flux at jet impingement 
 
By considering the results reported in table 1 and on figure 5, we conclude that equation (8) 
correlates experimental results available in the literature with a deviation of approximately +/- 20 %, 
except for the results from Ochi et al.  
As for the experimental conditions reported in table 1 g is negligible compared to Vj2/d, we can 
approximate γtot to Vj2/d and the relation (8) becomes: 













TCpq jsublvllsh Δ−= − σρρρ  (9)  
 
Experimental results of some authors (Ishigai et al [4] and Ochi et al. [5]) allowed us to validate 
some trends found in relation (9). Ishigai et al [4] got results with variable jet velocity, keeping the 
other parameters constant. We derived from Ishigai’s data (with a correlation coefficient of 0.9114) 
that qsh~Vj0.43  which is coherent with the relation issued from equation (9) : qsh~Vj0.5 . In a similar 
way, Ochi et al. [5] got results with variable jet diameter, keeping the other parameters constant. From 
Ochi’s data we found (with a correlation coefficient of 0.99172) that qsh~d-0.34  which is also coherent 
with the relation issued from equation (9) : qsh~d-0.25   
 
 
Implementation of the model in the solver ‘SATURNE polyphasique’ 
 
The solver ‘SATURNE polyphasique’ is an ‘elliptic based multiphase flow solver’ which is able 
to handle multicomponent multiphase flows by solving a three conservation equations system for each 
field (fluid component and/or phase). A finite volume method with collocated arrangement is used for 
all the variables (Méchitoua et al. [8]). The model developed above is implemented in this solver in 
order to simulate the whole boiling curve, i.e. the different boiling regimes: forced convection, 
nucleate boiling, transition boiling and film boiling. This implementation is done using local variables 
τ and Rcrit (equation (2) and (5)). 
 
 
Heat flux model   
 
This model is based on Podowski’s approach (Podowski et al. [9], Podowski et al. [10], Podowski 
[11]). Nevertheless, Podowski‘s relations are only suitable for the nucleate boiling region where there 
is only few vapour bubbles. As we need to cover all boiling regimes, this model has been modified. 
 
The total heat flux Φ is assumed to be composed of four distinct contributions:  
21 CQEC Φ+Φ+Φ+Φ=Φ  (10)  
With : 
 
• A single-phase liquid heat flux, called ΦC1 
 
)(1 lwllC TTh δα −=Φ  (11)  
Where hl (W/m2K) is the heat exchange coefficient by convection with the liquid. This coefficient 
is calculated using liquid boundary layer flow heat transfer correlations (laminar or log layer). Tδl  
(K) is the liquid temperature at the point δ (first fluid point located near the wall).  
 
• A single-phase vapour heat flux, called ΦC2 
 
)(2 vwvvC TTh δα −=Φ  (12)  
Where hv (W/m2K) is the heat exchange coefficient by convection with the vapour. This 
coefficient is calculated with a vapour boundary layer approach, supposing laminar flow. Tδv  (K) 
is the vapour temperature at the point δ (first fluid point located near the wall).  
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δ )(2 −=Φ  (13)  
ΦQ  is the heat flux exchanged during the transient phase of conduction in the liquid which follows 
a bubble departure. This heat flux is exchanged with the subcooled liquid when the wall is wetted 
(drawing c on figure 4); i.e. during the waiting time between two bubbles (tQ ). The oscillation 
period (τ) (equation (4)) is divided into the bubble growing time and the waiting time between two 
bubbles (tQ). If we consider the liquid layer as a semi-infinite region, the transient conduction heat 
flux is given by Del Valle and Kenning [12]. AQ is an area fraction influenced by bubbles 
(equation (20)).   
 




E =Φ  (14)  
Where Vb (m3) is the detaching bubbles volume, n (number of sites/m2) the density of cavities 
from which bubbles can merge (equation (19)), hlv (J/kg) the latent heat of phase change and τ (s) 
the bubble oscillation period. 
 
• These four contributions to the heat flux are represented on figure 6 (ΦC becomes ΦC1 when 
the fluid is liquid and ΦC becomes ΦC2 when the fluid is vapour). 
 
 
Figure 6: The heat flux contributions 
 
 
Closure relations    
 
The closure relations of this model are : 
 
The detaching bubbles diameter, called Dm, is given by equation (15).  
),min( critunalm DDD =  (15)  
With Dcrit (m) is given by equation (2) and Dunal  (m) is Unal’s diameter (Unal [13]) given by 
equation (16). Equation (16) has been established for liquid subcooling (Tsat-Tl) greater that 3 K and 
has been adapted by Borée et al. [14] for saturated liquids. 
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When the wall temperature is lower (figure 8), the liquid touches the wall, so the wall is wetted 
under the jet while some vapour still exists in the flow next to the stagnation point. As the time of 








Figure 8: visualisation of the liquid presence fraction for Tw ~ 383 K  at the impinging point 
 
 
Figure 9 shows the comparison between the boiling curve calculated by the simulation and the 
one derived experimentally by Robidou [1] at a distance of 3.15 mm from the stagnation point. 
 
On this figure, we notice that the numerical model is able to predict the shoulder of flux and also 
the first minimum (see figure 10). The temperature corresponding to the critical heat flux is also well 
reported by the simulation although the critical heat flux is much lower than the experimental one. 
Finally the nucleate boiling regime as well as the forced convection regime obtained by the simulation 
is very coherent with the experimental boiling curve. 
 
 




709.051042.2 −=  (16)  





















Ulφ  if Ul>U0 or 1=φ  if Ul<U0  with U0=0.61 m/s (18)  
where Ul (m/s) is liquid velocity near the wall at the point δ (first fluid point located near the wall). 
 
The density of cavities from which bubbles can merge, called n, is given by equation (19) (Kurul and 
Podowski [15]): 
[ ]( ) 8.1210 satwl TTn −= α  (19)  
The area influenced by bubbles and the bubbles volume are derived from equation (20)  




DV π=  (20)  
The bubble growing time is negligible compared to the waiting time between two bubbles (tQ), so the 
average period of emission of bubble (bubble oscillation period τ) is assumed to be equal to tQ. And tQ 
is given by equation (4). 
 
If Tδl tends towards Tsat, the bubbles detaching diameter becomes infinite. To avoid this problem, a 




Φ=   (21)  
If St< Stlim the previous relations are kept unchanged otherwise the coefficient b is modified:  
llllv UCpSt
b ρρρ lim)/1(2 −
Φ=   (22)  
 
 
Numerical results   
 
We consider three phases for the simulation of a free impinging water jet on a heated plate; air, 
water and vapour (figure 3). The simulation presented here is a transient calculation of a jet 
impingement reproducing an experiment from Robidou [1] : jet velocity is 0,87 m/s, subcooling 16 K, 
jet hydraulic diameter 1.8 mm and jet height 6 mm. The initial wall temperature is 673 K. The model 
is coupled with a model of thermal conduction in the wall. 
 
Visualisations of the liquid presence fraction are shown on figure 7 for Tw ~ 573 K at the 
impinging point and on figure 8 for Tw ~ 383 °C at the same point (the legend is the same). One can 
notice that the liquid flow on the plate is perturbed for elevated wall temperatures. The liquid 
oscillates because of the presence of bubbles of vapour on the wall. The average wavelength of the 
instability observed on figure 7 is about 2 mm that is close to the value of the maximum diameter 
(Dcrit) given by equation (2): 2.6 mm.  














The first step of this study was to establish a relation for the phenomenon of ‘shoulder of flux’. 
By considering the validation of equation (8) by experimental results issued from literature, one can 
conclude that the relation (8) gives a good estimation of ‘shoulder’ heat flux in transition boiling 
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region. This relation has been validated for a wide range of parameters: stationary or transient regime 
of study, range of jet velocity (0.54-15.3 m/s), liquid subcooling (5-85 K) and jet diameter (1.8-20 
mm). 
 
The second step was to implement this modelling in the solver ‘SATURNE polyphasique’. The 
simulation deals with three phases: air, water and vapour. Figure 9 shows a good agreement between 
the boiling curve obtained by simulation and the experimental boiling curve at 3.15 mm from the 
stagnation point. 
 
Sensitivity studies on jet diameter, jet velocity and liquid subcooling are still necessary to validate 





AQ area fraction (equation (20))     Greek Symbols  
ai thermal diffusivity, m2/s      α presence fraction  
a constant (equation (17))      ΔT temperature difference, K 
b constant (equation (17) or(22))     Φ heat flux, W/m2 
Cp specific heat, J/kgK       φ constant (equation (18)) 
D bubbles diameter, m       γ jet acceleration, m/s2 
d jet hydraulic diameter, m      ρ density, kg/m3 
g gravitational acceleration, m/s2     σ tension interfacial, N/m 
h convective heat transfer coefficient, W/m2K  τ period of bubbles oscillations, s 
K constant (equation (6))      Indices and exponents 
K’ constant (equation (7))      C1 convective liquid 
k thermal conductivity, W/mK     C2 convective vapour 
n density of active sites (number/m2)    crit critical 
P Pressure, Pa         δ first fluid point 
Q liquid flow rate, m3/s       E evaporation 
q heat flux, W/m2        j near the wall 
S surface, m2         l liquid 
St Stanton number        m detaching 
T temperature, K        Q emission or quenching 
t time, s          sat saturation 
U norm of fluid velocity, m/s      sh shoulder 
V jet velocity, m/s        sub subcooling 
Vol volume of liquid, m3       tot total 
            v vapour 
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To control the mechanical properties of a steel product, knowledge of the metal temperature is essential. In order to 
determine the steel temperature when the plates leave the rolling mill, some experiments have been carried out by Robidou [1] 
on the heat transfer associated with the impingement of a planar (1*9 mm2) subcooled (5-16K) water jet on a heated plate. 
These experiments provided complete boiling curves. A phenomenon of ‘shoulder of flux’, in the transition boiling region near 
the impingement point, was observed.  
The aim of the present work is to establish a modelling of the phenomenon of heat flux shoulder. The relation derived from 
this modelling is validated against experimental results from the literature obtained for a wide range of jet velocities, 
subcooling values and jet diameters. This model is then implemented in the new multiphase flow solver developed by 






In order to control the mechanical properties of a steel 
product, it is necessary to correctly simulate the heat transfer 
associated with jet impingements on a hot plate leaving the 
rolling mill. The first step of this study is the understanding 
and the modelling of the local phenomena under an impinging 
jet which leads to the characteristic phenomenon of ‘shoulder 
of flux’ observed by several authors (Robidou [1], Miyasaka 
and al.[2], Hall and al. [3], Ishigai and al. [4] and Ochi and al. 
[5]).  
On Fig. 1, heat flux variation versus plate surface 
temperature is plotted, in stationary regime, at the stagnation 
point of a subcooled (16 K), planar (1*9 mm2) water jet. This 
result is typical of those obtained by Robidou [1][6]. The 
height of the water jet is 6 mm, the velocity at the nozzle exit 
0.8 m/s and the size of the impinged rectangular plate is 10*80 
mm2. The transition boiling regime starts after the critical heat 
flux with the first decrease up to heat flux called ‘first 
minimum’. Then the heat flux raises and becomes remarkably 
constant over a wide range of wall temperatures. This 
invariance characterizes the ‘shoulder of flux’. The transition 
boiling regime stops with the minimum film boiling. The 
boiling curve observed on the Fig. 1 is very different from 
classical boiling curves found in literature, which present no 







Figure 1: Exchanged heat flux at the stagnation point of a 
planar water jet (Robidou [1]) 
 
In this paper, a modelling of the phenomenon of 
‘shoulder of flux’ based on a physical approach is given. The 
relation derived from this modelling is validated by 
experimental results from the literature obtained for a wide 
range of jet velocity, subcooling and jet diameter. In the 
3rd International Symposium on Two-Phase Flow Modelling and Experimentation 
Pisa, 22-24 September 2004
  
 
second part, this modelling is implemented in the new 
multiphase flow solver developed by EDF ‘Neptune 3D local’ 
and numerical results are presented. 
 
MODELLING OF THE ‘SHOULDER OF FLUX’ 
PHENOMENON 
According to Robidou‘s [1] experimental data, the 
shoulder heat flux is proportional to liquid subcooling (Fig. 2). 
This observation leads to the conclusion that the heat transfer 
is mainly related to the heat up of the liquid and not to its 
vaporization. According to Engelberg–Forster and Greif [7] in 
nucleate boiling, the main heat transfer is obtained by 
subcooled liquid heat up. The displacement of hot liquid due 
to the production of vapour seems to be the predominating 
heat transfer mechanism in nucleate boiling. By analogy, the 
‘shoulder of flux’ could arise from a periodic phenomenon 
during which liquid is heated when it comes into contact with 
the wall and is then displaced to the bulk flow by the growth 
of bubbles. We assume that the jet hydrodynamics creates 
instabilities that are at the origin of such periodic 
phenomenon. These kind of instabilities would lead to bubble 
oscillation and to periodic rewetting of the wall. We assume 
that bubbles on the wall are fragmented due to Rayleigh-
Taylor instabilities, originating in the deceleration region of 
the jet flow that occurs at the liquid/vapour interface. 
In a first subsection the origin of such bubble oscillations 
will be described and the main characteristics of this 
phenomenon (average bubbles radius, oscillation period) are 
given. In a second subsection the relation for the shoulder heat 
flux is derived. And finally, in a third subsection, this relation 
is validated by confrontation with experimental results from 
the literature.  
 
 
Figure 2: Heat flux at the stagnation point for different liquid 
subcooling (ΔTsub= Tsat-Tl)(Robidou [1]) 
 
Origin of bubbles oscillations on the wall 
 
Rayleigh-Taylor instabilities occur at liquid/vapour 
interface when the heavy fluid is accelerated by the light one. 
At the stagnation point, a vapour layer isolates the wall from a 
liquid layer before any instability is developed at the 
liquid/vapour interface. This is represented on Fig. 3. At the 
interface both phases have very low normal velocities. In pool 
boiling without impinging jet, Rayleigh-Taylor instabilities 
occur because gravitational acceleration creates a force on the 
heavy fluid (liquid), which tends to penetrate into the light 
fluid layer (vapour), so destabilizing the interface. In a jet 
impinging configuration, the gravitational acceleration is no 
more the only mechanism to induce a force on the heavy fluid 
at the interface: the jet also creates a deceleration γ.  
 
 
Figure 3: Sketch of a jet impinging perpendicularly to a heated 
plate  
 




=γ  (1) 
where Vj (m/s) is the impinging jet velocity near the stagnation 
point and d (m) the jet hydraulic diameter (Fig. 3) which is 
equal to the jet diameter in the case of a circular jet. The total 
acceleration under the jet becomes: γtot=γ + g.  
We assume that the bubble diameter under the jet cannot 
be greater than Rayleigh-Taylor’s critical wavelength. This 










Relation established for the ‘shoulder of flux’ 
 
According to the study of Engelberg–Forster and Greif 
[7], we assume that the ‘shoulder of flux’ should be the 
consequence of a time dependant phenomenon during which, 
at each bubbles oscillation, the amount of liquid that comes 
into contact with the wall is heated and is then evacuated. This 
mechanism is described on Fig. 4. At each bubble oscillation, 
a certain amount of liquid flows into the vapour and reaches 
the wall (drawing b on Fig. 4). This amount of liquid spreads 
on the wall and is heated by transient conduction (drawing c). 
As soon as the liquid temperature nearly reaches saturation 
temperature, a part of the liquid, that directly touches the wall, 
is vaporized. The amount of vapour generated evicts the hot 
liquid, which is then evacuated to the bulk of the jet (drawing 
d). So, in this approach, we assume that the heat transfer 
associated to the amount of vapour created is very small and 
that the heat flux is mainly controlled by the periodic ejection 








Figure 4: Schematisation of local phenomena leading to the 
‘shoulder of flux’ 
 
This approach gives an explanation for the average period of 
bubble oscillation.  It can be shown that following characteristic 






























Each of the three time scales given by Eq. (3) represents 
a time required for the entire or only a part of the periodical 
phenomenon of bubble oscillation with liquid eviction to be 
accomplished. The first time scale is proportional to the 
bubble oscillation time on the plate under pressure fluctuations 
due to the impinging jet. The second time scale is proportional 
to the time needed for the liquid volume coming from the bulk 
flow to be displaced over a distance Dcrit under an acceleration 
γtot. And finally the third term is proportional to the eviction 
time of this liquid volume under driving pressure ΔP, equal to 
the overpressure in the bubble. The fact that these three time 
scales are of the same magnitude seems to be a requirement 
for the periodicity of bubble oscillation and for the shoulder 
regime to be sustained.  Indeed, as they are of the same 
magnitude, at one location on the wall the liquid volume may 
flow towards the wall whereas, at the same time next to this 
location, another liquid volume may be evicted after having 
been heated. This leads the average heat flux to remain 
constant. 
The order of magnitude of the average period of bubble 
















The heat flux transferred by this mechanism (qsh in W/m2) is 
given by:  
S
QTCpq subllsh Δ= ρ  (5) 
Where : 
ΔTsub (°C) is the liquid subcooling (ΔTsub= Tsat-Tl, where Tsat 
and Tl are the saturation and the bulk liquid temperatures 
respectively). Q (m3/s) is the flow rate of liquid pushed by 
bubbles oscillations that reaches the wall.  
S (m2) is the considered surface on the plate affected by 
bubbles.  
We assume that the volume of liquid displaced by a 




critDKVol π≈  (6) 
 
with K a constant such as 10 ≤≤ K . This volume is displaced 
during period (τ) such that: Q=Vol/τ. The wall surface 
associated to a single bubble is taken as: S=πDcrit2. 
Finally, combining preceding relations we get Eq. (7) for 







)(' totsublvllsh TCpKq γσρρρ Δ−= −  (7) 
 
We obtain the value of K’ from the 35 experimental data 
of Robidou [1] (0.54 ≤ Vn ≤ 0.9 m/s and 5 ≤  ∆Tsub ≤ 19 K). 
The hydraulic diameter of the planar jet is 1.8 mm. We found 
an average value for K’ of 0.15 with a standard deviation of 
0.013. Eq. (8) can be finally written after adjusting K’ on 








)(15.0 totsublvllsh TCpq γσρρρ Δ−= −  (8) 
 
 
VALIDATION OF THE MODELLING OF ‘SHOULDER 
OF FLUX’ BY COMPARISON WITH LITERATURE 
RESULTS 
Except for two authors (Robidou [1] and Miyasaka et al. 
[2]) whose data were derived from stationary regime, studies 
on transition boiling regime for impinging jets have been 
limited to transient quenching (Ishigai et al [4], Hall et al. [3] 
and Ochi et al. [5]). In Tab. 1, one can find the different 
experimental data for ‘shoulder of flux‘ as well as the relative 
error and the derivation obtained when the flux calculated 
from Eq. (8) is compared to the measured heat flux.  
 
Table 1 : Experimental conditions and relative prediction (Eq. 
(8)) error for the shoulder of flux at jet impingement (fluid : 
water) 
 
  Data d  Vj ΔTsub 
  number mm m/s °C 
 Robidou [1] 35 1.8 0.57-0.96 5-17 
 Miysaka [2] 3 10 1.4-15.3 85 
 Hall [3] 1 5.1 3.31 75 





  qsh exp. relative  deviation, 
  MW/m2 error, %  % 
 Robidou [1] 1.49-4,8 13.2 9.4 
 Miysaka [2] 30-58 22.5 19,.9 
 Hall [3] 35 34.4  
 Ishigai [4] 2.5-12 18.2 13.9 
 
By considering the results reported in Tab. 1, we conclude 
that Eq. (8) correlates experimental results available in the 
literature with a deviation of approximately +/- 20 %.  
 
 
IMPLEMENTATION OF THE MODEL IN THE 
SOLVER ‘NEPTUNE 3D LOCAL’ 
The solver ‘Neptune 3D local’ is an ‘elliptic based 
multiphase flow solver’ which is able to handle 
multicomponent multiphase flows by solving a three 
conservation equations system for each field (fluid component 
and/or phase). A finite volume method with collocated 
arrangement is used for all the variables (Méchitoua et al. [8]). 
The model developed above is implemented in this solver in 
order to simulate the whole boiling curve. This 
implementation is done using local variables τ and Rcrit (Eq. 
(2) and (4)). 
 
Heat flux model   
 
This model is based on Podowski’s approach (Podowski 
et al. [9], Podowski et al. [10], Podowski [11]). Nevertheless, 
Podowski‘s relations are only suitable for the nucleate boiling 
region where there is only few vapour bubbles. As we need to 
cover all boiling regimes, this model has been modified. 
The total heat flux Φ is assumed to be composed of four 
distinct contributions:  
 
21 CQEC Φ+Φ+Φ+Φ=Φ  (9) 
with : 
 
• A single-phase liquid heat flux, called ΦC1 
 
)(1 lwllC TTh δα −=Φ  (10) 
Where hl (W/m2K) is the heat exchange coefficient by 
convection with the liquid. This coefficient is calculated 
considering the thickness of the laminar thermal boundary 
layer on the plate (δth) which is given by a heat transfer 
correlation estimated by Robidou [1] in forced 
convection. Tδl  (K) is the liquid temperature at the point δ 
(first fluid point located near the wall).  
 
• A single-phase vapour heat flux, called ΦC2 
 
)(2 vwvvC TTh δα −=Φ  (11) 
Where hv (W/m2K) is the heat exchange coefficient by 
convection with the vapour. This coefficient is calculated 
with a vapour boundary layer approach, supposing 
laminar flow. Tδv  (K) is the vapour temperature at the 
point δ . 
 








)( −=Φ  (12) 
ΦQ  is the heat flux exchanged during the transient phase 
of conduction in the liquid which follows a bubble 
departure. If we consider the liquid layer as a semi-
infinite region, the transient conduction heat flux is given 
by Del Valle and Kenning [12]. This heat flux is 
exchanged with the subcooled liquid when the wall is 
wetted (drawing c on Fig. 4); i.e. during the waiting time 
between two bubbles (tQ ) which is assimilated to the 
oscillation period (τ) (Eq. (4)). AQ is an area fraction 
influenced by bubbles (Eq. (19)).   
 




E =Φ  (13) 
where Vb (m3) is the detaching bubbles volume, n (number 
of sites/m2) the density of cavities from which bubbles 
can merge (Eq. (18)), hlv (J/kg) the latent heat of phase 
change and τ (s) the bubble oscillation period. 
 
Closure relations    
 
There are three closure equations for this model: 
 
(a) The detaching bubbles diameter, called Dm, is given by Eq. 
(14).  
),min( critunalm DDD =  (14) 
with Dcrit (m) is given by Eq. (2) and Dunal  (m) is Unal’s 
diameter (Unal [13]) given by Eq. (15). Eq. (15) has been 
established for liquid subcooling (Tsat-Tl) greater that 3 K and 
has been adapted by Borée et al. [14] for saturated liquids.  
φb
aPDunal























Ulφ  if Ul>U0  
or 1=φ  if Ul<U0  with U0=0.61 m/s 
(16) 
 
where P is the pressure (in Pa) and Ul (m/s) is liquid velocity 
near the wall at the point δ . 
 
(b) The density of cavities from which bubbles can merge, 
called n, is given by Eq. (17)  
 
),min( maxnnn Kurul=  (17) 
 
nKurul is given by Kurul and Podowski [15] (Eq. (17)) and nmax 
is derived from a geometrical criterion : the area occupied by 
the bubbles can not be greater than the wall surface:  





α=  (18) 
  
 
(c) The area influenced by bubbles and the bubbles volume are 















DV π=  (19) 
If Tδl tends towards Tsat, the bubbles detaching diameter 
becomes infinite. To avoid this problem, a Stanton number 
(St) is calculated and we consider a limit (Stlim=0.0065) (Borée 




Φ=  (20) 
If St< Stlim the previous relations are kept unchanged 
otherwise the coefficient b is modified:  
llllv UCpSt
b ρρρ lim)/1(2 −
Φ=  (21) 
 
 
NUMERICAL RESULTS   
We consider three phases for the simulation of a free 
impinging water jet on a heated plate: air, water and vapour 
(Fig. 3). The 14 simulations presented here are stationary 
calculations of a jet impingement reproducing an experiment 
from Robidou [1] : jet velocity is 0.87 m/s, subcooling 16 K, 
jet hydraulic diameter 1.8 mm and jet height 6 mm. For each 
simulation a different constant temperature is imposed over a 
surface located at 0.8 mm under the impingement surface. The 
model is coupled with a model of thermal conduction in the 
wall. 
Figure 5: Mean and root mean square values of the different 
components of the total heat flux at the impingement point 
 
For each simulation and each component of heat flux, the 
mean and the root mean square values are calculated. These 
results are reported on Fig. 5 against the mean wall 
temperature at the jet impingement. We notice that for low 
surface temperature (Tw), only ΦC1 is different from zero : 
there is only forced convection without boiling. For higher 
wall temperatures the quenching and evaporation heat fluxes 
increase with the density of active sites and the bubble 
diameter. ΦC1 decreases for Tw-Tsat higher than 50 K because 
the thickness of the thermal boundary layer is disturbed by the 
boiling and this thickness increases with the bubbles diameter. 
For Tw-Tsat higher than 150 K, the bubble diameter is limited 
by Dcrit and ΦE and ΦQ become constants. 
 
Figure 6: Comparison between heat fluxes obtained by the 
simulations and the experimental heat flux at the impinging 
point 
 
Fig. 6 shows the comparison between average heat fluxes 
calculated by the simulations and the one derived 
experimentally by Robidou [1] at the stagnation point. On this 
figure, we notice that the numerical model is able to predict 
the shoulder of flux and the heat flux decrease towards the 
first minimum point. The heat fluxes in the shoulder regime 
vary a lot around their mean values. The temperature and heat 
flux corresponding to the critical heat flux are also well 
reported by the simulations. Finally the nucleate boiling 
regime, as well as the forced convective regime obtained by 
the simulations, is coherent with the experimental boiling 
curve. We did not make any simulation in film boiling regime 
because models used in the solver for the drag force and the 




The first step of this study was to establish a relation for 
the phenomenon of ‘shoulder of flux’. By considering the 
validation of Eq. (8) by experimental results issued from 
literature, one can conclude that Eq. (8) gives a good 
estimation of ‘shoulder’ heat flux in transition boiling region. 
This relation turned out to be valid for a wide range of 
parameters: stationary or transient regime of heat transfer, 
range of jet velocity (0.54-15.3 m/s), liquid subcooling (5-85 
K) and jet diameter (1.8-20 mm). The second step was to 
implement this modelling in the solver ‘Neptune 3D local’. 
The simulation deals with three phases: air, water and vapour. 
Fig. 6 shows a good agreement between the boiling curve 
obtained by simulations and the experimental boiling curve at 
the stagnation point. Sensitivity studies on jet diameter, jet 
velocity and liquid subcooling are still necessary to validate 





AQ area fraction (Eq. (19))      
ai thermal diffusivity, m2/s        
a constant (Eq. (15))       
b constant (Eq. (15) or(21))     
  
 
Cp specific heat, J/kgK       
D bubbles diameter, m       
d jet hydraulic diameter, m      
g gravitational acceleration, m/s2     
h convective heat transfer coefficient, W/m2K   
K constant (Eq. (6))       
K’ constant (Eq. (7))       
k thermal conductivity, W/mK      
n density of active sites (number/m2)     
P Pressure, Pa   
Q liquid flow rate, m3/s       
q heat flux, W/m2        
S surface, m2         
St Stanton number        
T temperature, K        
t time, s          
U norm of fluid velocity, m/s      
V jet velocity, m/s       
Vol volume of liquid, m3       
 Greek Symbols  
α volume fraction 
ΔT temperature difference, K 
Φ heat flux, W/m2 
φ constant (Eq. (18)) 
γ jet acceleration, m/s2 
ρ density, kg/m3 
σ tension interfacial, N/m 
τ period of bubbles oscillations, s 
 Indices and exponents 
C1 convective liquid 
C2 convective vapour 
crit critical 
δ first fluid point 
E evaporation 
j near the wall 
l liquid 
m detaching 
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ABSTRACT
The present paper is an attempt to summarize the
results obtained on the modelling of the shoulder of
flux phenomenon in the case of impinging jets on very
hot plates. First, the phenomenon of shoulder of flux is
described through literature results. Then, a physical
approach of this phenomenon is given. The modelling
of the shoulder of flux is based on the assumption of
the existence of periodic bubble oscillations at the wall
surface due to the jet hydrodynamic fragmentation.
The modelling is carried out for the shoulder of flux
region as well as for the first minimum and for the
minimum film boiling points. These two points mark
the beginning and the end of the shoulder of flux region
INTRODUCTION
Controlling the mechanical properties of steel products
by means of a controlled cooling with a jet impinge-
ment on a very hot plate of steel is essential in partic-
ular in the metal processing industry. After being lam-
inated, the steel strip has a temperature of about 1073-
1273 K and is then cooled with water jets impinging
on the moving strip. The basic mechanisms are not
yet well understood. Indeed, well instrumented boil-
ing experiments with impinging jet on very hot plates
are difficult to perform because of technological prob-
Corresponding author
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lems.
However, some experiments of impinging jets on
very hot plates have been carried out by a few authors.
These experiments give precious informations on lo-
cal phenomena occuring on the plate for the different
boiling regimes : forced convection, nucleate boiling,
transition boiling and film boiling.
Experiments have been performed in the configura-
tion of an impinging jet on a hot plate show a char-
acteristic behaviour of the boiling curve in the transi-
tion boiling regime. This phenomenon, called shoul-
der of flux, is characterized by a constant heat flux
over a wide range of wall temperatures in the transi-
tion boiling regime (Fig. 1). Only few studies are
available in the literature on boiling heat transfer in
the configuration of an impinging jet on a hot plate
and they mostly concern nucleate boiling and the criti-
cal heat flux (CHF). Thus, only few authors ( Robidou
[1], Ishigai et al. [2], Miyasaka et al. [3], Hall et al.
[4] and Ochi et al. [5]) reported observations on the
shoulder of flux phenomenon and neither developed a
phenomenological approach.
Only two steady-state studies on shoulder of flux are
available in the literature. In these studies the heat flux
is measured with constant wall temperature. Robidou
et al. [6], [7] carried out steady-state experiments
along the entire boiling curve. The plate is cooled by
an impinging vertical planar (1  9 mm 2) subcooled
(5-16 K) water jet. The heater consists of 8 modules of
10  10 mm2 in order to avoid conduction heat trans-
1
fer in longitudinal direction. The authors determine lo-
cal boiling curves for different distances from the stag-
nation line of the planar jet, different jet velocity and
different liquid subcooling. In the vicinity of the stag-
nation region the unusual shape of the boiling curve
given by Fig. 1 has been observed. In transition boil-
ing, for wall temperature greater than the CHF temper-
ature, heat flux decreases as in a classical pool boiling
system. A first heat flux minimum is reached for dif-
ferent wall temperatures depending on the distance to
the stagnation line. Then, heat flux levels raise with
increasing wall temperatures and reach different val-
ues depending on liquid subcooling, jet velocity and
on the distance to the stagnation line. In the shoulder
region, heat fluxes are then remarkably constant over
a wide range of wall temperatures (500-700 K). The
transition region ends with the film boiling regime at
the miminum film boiling temperature. Miyasaka et al.
[3], who measured the heat transfer from a very small
surface (1.5 mm in hydraulic diameter) to an imping-
ing planar jet of water (10  30 mm2), observed an
increase of heat flux with temperature after the CHF.
Experiments were carried out at a jet temperature of
288 K and for jet velocities ranging from 1 to 15.3
m/s. The boiling curve in the transition region, after
the CHF, could be divided into two transition regimes.
The first one is characterized by a small increase of
the heat flux with the surface temperature, whereas the
second one exhibits an almost constant heat flux.
The other studies with impinging jets in transition
boiling regime have been limited to transient quench-
ing. Hall et al. [4] performed experiments under tran-
sient conditions starting from very high wall temper-
atures. The velocity of the circular water jet (5.1 mm
in diameter) is 3 m/s at the nozzle exit and the liquid
subcooling is ∆Tsub=75 K. Ishigai et al. [2] investi-
gated the influence of liquid subcooling (5-55 K) and
jet velocity (1-3.17 m/s) on the boiling curves. Heat
flux shoulders are shifted to higher heat fluxes and wall
temperatures as the liquid subcooling and jet velocity
increase. Finally, Ochi et al. [5] carried out quenching
experiments with a constant jet velocity (3 m/s) but
with different liquid subcoolings (5-80 K) and nozzle
diameters (5-20 mm).
MODEL DEVELOPED FOR THE HEAT
FLUX IN THE “SHOULDER REGIME”
Starting from the analysis of Robidou’s [1] experimen-
tal data presented on Fig. 2, we notice that the heat flux
corresponding to the shoulder is in first approach pro-
portional to liquid subcooling. This observation leads
us to the following interpretation : heat transfer in the
shoulder region is mainly related to the heating up of
the liquid and not to its vaporization. According to
Engelberg-Forster and Greif [8], who carried out stud-
ies in nucleate boiling regime, the main heat transfer
is obtained in this boiling regime by warming up of
subcooled liquid. The displacement of hot liquid due
to the production of vapour seems to be the predom-
inant heat transfer mechanism in this boiling regime.
By analogy, the idea was that the heat flux shoul-
der could arise from an unsteady phenomenon during
which subcooled liquid is heated when it comes into
contact with the hot plate and is then displaced into
the bulk flow by bubble growth. As the heat flux cor-
responding to the shoulder decreases with the distance
to the stagnation line (Fig. 1), instabilities, which are
at the origin of such phenomenon, are thought to be
related to the local jet hydrodynamics. The physical
modelling considers the Rayleigh-Taylor instabilities
at the liquid/vapour interface which originate in the de-
celeration region of the jet flow. The instabilities lead
to vapour spots fragmentation and to periodic rewet-
ting of the heated plate. This explanation of boiling
mechanism in the heat shoulder region is supported by
the interpretation of Robidou et al. [6], [7]. Beyond
CHF, the boiling is characterized by small vapour spots
that result from bubble coalescence. Hence, the over-
all heat flux decreases towards the first minimum heat
flux with the increasing wall temperature because of
increasing size of vapour spots. Robidou et al. assume
that in this boiling region, the jet is not strong enough
to break the vapour spots. They think that vapour spot
fragmentation suddendly happens at the first minimum
: the break down of vapour spots would create a bet-
ter - spray type - wetting of the surface leading to
higher heat fluxes. This explanation is supported by
the fact that the region between the CHF and the first
minimum disappears with increasing jet velocity and,
hence, with the jet force which leads to vapour spot
breaking.
In a first subsection, the origin of such vapour spots
fragmentation is described and the main features of
this phenomenon (average vapour spot radius, oscilla-
tion period) are given. In a second subsection relation
for the heat flux shoulder is derived from this physical
approach.
Origin of vapour spot fragmentation
Rayleigh-Taylor instabilities occur at liquid/vapour in-
terface when the stratification is submitted to a trans-
verse pressure gradient. On Fig. 3, we consider a
vapour layer which isolates the heated wall from a sub-
cooled liquid layer before any instability is developed
at the liquid/vapour interface. At the vapour/liquid in-
terface both phases have low normal velocities. In pool
boiling without impinging jet, Rayleigh-Taylor insta-
bilites occur owing to gravitational acceleration which
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creates a force on the heavy fluid (Taylor [9]). Hence,
this fluid tends to penetrate into the underneath light
vapour layer, so destabilizing the interface. In an im-
pinging jet configuration, a source of instabilities at
the liquid-vapour interface is added to the one due to
the gravitational force. Indeed, the liquid jet decelera-
tion is inducing also a pressure gradient which can be
characterized by an equivalent acceleration γ. This jet




where Vj (m/s) is the impinging jet velocity near the
stagnation point and d (m) the jet hydraulic diameter
(Fig. 3) which is equal to the jet diameter in the case of
a circular jet. As we consider the gravitational accel-
eration as well as the acceleration due to the jet hydro-
dynamics, the total acceleration becomes : γtot  γg.
We assume that the vapour spot diameter under the jet
cannot be greater than Rayleigh-Taylor’s critical wave-






The relation (2) expresses a competition between
forces due to surface tension and the jet hydrodynam-
ics. As long as the spot is smaller than the critical
value given by Eq. (2), the surface tension force is pre-
dominant and the jet is not strong enough to break the
spot down. But, beyond this critical value, the surface
tension force is no longer predominant and the vapour
spots are fragmented by the jet. The diameters of the
spots are supposed to be constant, proportional to this
critical value. The average period (τ) of vapour spot
fragmentation is deduced from the observation of the
following characteristic time scales :
 The bubble oscillation time scale with driving












∆P1 is the pressure fluctuation created by the jet
impingement. It may be approached by ∆P1  FS ,
with F (N/m2) the force exerted by the jet on
a vapour bubble and S (m2) the application sur-
face of this force; i.e. proportional to the bub-
ble surface  4πR2crit . F could be estimated as
 πD3critρlγtot6 by considering the fluid accel-
eration in the volume occupied by characteristic
bubble.
 The liquid travel time scale over a distance Dcrit






 The eviction time scale of a liquid column of






The characteristic pressure difference (∆P2) is
created in a bubble of critical radius (Rcrit ). This
pressure difference drives the eviction of the liq-
uid column above the growing bubble.
We notice that these three characteristic time scales
depend on the same physical variables. It is notice-
worth to mention that these three time scales are of the















The fact that these three time scales are of same
magnitude seems to be a requirement for the period-
icity of bubble oscillation for the shoulder regime to
be sustained. So, when a volume of liquid penetrates
into the vapour, another liquid volume may be ejected
by vapour emergence near to this location.
The order of magnitude of the period of bubble frag-
mentation is found by introducting relation (2) into re-
lation (7). This corresponds in fact to the characteristic






Modelling of the heat flux in the shoulder re-
gion
Fig. 4 illustrates the hypothesized mechanism. At each
bubble oscillation, a constant amount of liquid flows
into the vapour and reaches the wall (sketch b on Fig.
4). This amount of liquid spreads on the wall. It is
heated up by transient conduction (sketch c). When
the average liquid temperature nearly reaches its sat-
uration temperature, a part of this liquid, that directly
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touches the hot plate, is evaporated. The vapour gen-
erated evicts the hot liquid from the wall. This liquid
is finally evacuated to the bulk of the flow (sketch d on
Fig. 4). We assume that the heat transfer associated
to the vapour generation is negligible and that the heat
flux is mainly controlled by periodic ejection of heated
liquid.
The heat flux transferred by this mechanism (qsh in





where ∆Tsub (K) is the liquid subcooling (∆Tsub 
Tsat  Tl , where Tsat and Tl are the saturation and the
bulk liquid temperature respectively. Q (m3/s) is the
flow rate of liquid pushed by bubble oscillations that
reaches the heated wall. S (m2) is the considered sur-
face of the plate affected by bubble oscillations. We as-
sume that the characteristic volume of liquid displaced
by a single bubble (V ) is proportional to the volume




with K a constant such as 0  K  1. This volume
is displaced during period τ such that Q  Vτ. The
wall surface associated with a single bubble is taken as
S  πD2crit . Finally, by combining previous relations




We obtain the value of K’ from the 35 experimental
data of Robidou [1] (064V j  096 m/s, 5∆Tsub
19 K, d=1.8 mm). We find an average value for K’ of
0.15 with a deviation of 0.013. Eq. (11) can be written





Validation of the modelling
We compare the heat flux corresponding to the shoul-
der issued from the literature studies to the heat flux
calculated with Eq. (12). In table 1, one can observe
the different experimental data for heat flux shoulder
as well as the relative error and deviation. The cal-
culated heat flux (Eq. (12)) is also plotted versus the
measured heat flux on Fig. 4. By considering the re-
sults reported in table 1 and on Fig. 4, we conclude
that Eq. (12) correlates experimental results available
in the literature (obtained either in steady-state or in
transient regime) with a deviation of approximately
20% except for Ochi et al.’s results.
As for experimental conditions reported in table 1,
the gravitational acceleration g is negligible compared





Experimental results from Ishigai et al. [2] and Ochi
et al. [5] allowed us to validate trends predicted by
relation (13). Ishigai et al. [2] obtained results with
variable jet velocity, keeping the other parameters con-
stant. We derived from Ishigai’s data with a corre-
lation coefficient of 0.9114 that qsh  V 043j which is
coherent with the relation issued from Eq. (13). In
a similar way, Ochi et al. [5] presented results with
variable jet diameter keeping the other parameters con-
stant. From Ochi’s data we found, with a quite better
correlation coefficient of 0.9917, that qsh  d034 that
is also coherent with relation (13). No further verifi-
cation by comparison with experimental data can be
done because of the lack of data. From Eq. (12) a non-















MODELLING OF THE FIRST MINIMUM
The shape of the heat flux curve between the CHF and
the heat flux shoulder results from a combination of
different phenomena. Fig. 6 is a sketch of a boiling
curve with the classical boiling curve and the heat flux
shoulder. Two wall temperatures and one heat flux
equation involved in the modelling of the first mini-
mum have been reported on this sketch : the wall tem-
peratures TwA and TwB and the equation of the heat flux
exchanged by transient conduction. In order to explain
how are determined TwA, TwB and this equation, we re-
call that beyond the CHF the heat flux decreases with
increasing wall temperature because of increasing size
of vapour spots. TwA is the wall temperature for which
the average radius of the vapour spots reaches the criti-
cal radius (Rcrit ). We have not been able to establish an
accurate equation for predicting TwA, but this temper-
ature should be related to jet parameters such as liq-
uid subcooling, jet velocity, nozzle size and distance
to the surface. Indeed, as the jet velocity or the liquid
subcooling increase, it is observed from Robidou’s [1]
data that TwA decreases. TwA will thus be considered
as a parameter in this study. When the temperature of
the wall is equal to TwA, vapour spots are fragmented
and subcooled liquid flows periodically towards the
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hot plate. This amount of liquid is heated up by tran-
sient conduction before being evacuated. The average
heat flux (q¯) transferred by transient conduction to the
previously estimated volume of liquid (V given by Eq.
(10)) during each oscillation depends on the wall tem-
perature. TwB is the wall temperature for which this
heat flux q¯ is equal to the heat flux corresponding to
the shoulder. Beyond TwB, the heat flux is equal to the
heat flux shoulder: we supposed that the whole volume
V of liquid is heated up to nearly the saturation tem-
perature by transient conduction and is then evacuated.
The equation of the average heat flux (q¯) evacuated
by transient conduction in the liquid volume V at each
oscillation and the wall temperature TwB can be derived
from the heat propagation equation in this volume V
(Carslaw and Jaeger [11]). We consider a liquid film
on the wall and the following boundary conditions :
In the following, we use for clarity the notation Tw
for a wall temperature and Ti for the temperature of the
liquid/wall interface at the same point.
 the initial temperature distribution function ( f y)
is :

T  Ti for y=0
T  Tl for y  0
(15)
The initial time (t=0) is when the liquid reaches
the wall.
 for y=∞, T=Tl
 for any t, on plane y=0, temperature is set to T 
Ti
Ti is the temperature of the liquid/wall interface.
Carslaw and Jaeger [11] gave this temperature for
a transient contact between two semi-infinite bodies











where El and Ew are the liquid and wall effusivities
respectively J2K2m4s1 (relation (17)).
Eλ  ρλ Cpλ kλ (17)
with λ a subscript which may be w or l. We can notice
that when the metallic wall is not oxidized, we have
Tw  Ti because the metallic wall effusivity is much
more important than the liquid water effusivity. But,
when the wall is oxidized Ti could be relatively smaller
than the corresponding Tw and the exchanged heat flux
between the liquid and the wall is also smaller than
whitout wall oxydation.
The equation of the average heat flux (q¯) evacuated
by transient conduction during an oscillation period (τ
given by Eq. (8)) is determined by considering a semi-






with kl the thermal conductivity of the liquid
(W.m1K1), αl the liquid thermal diffusivity (m2/s).
To validate Eq. (18) of q¯, we consider the experimen-
tal values of TwB and the corresponding heat fluxes.
We consider also the experimental values of TwA and
the corresponding heat fluxes but only when TwA is the
wall temperature for which the classical boiling curve
cuts the transient conduction heat flux curve. We cal-
culate the corresponding TiA and TiB using Eq. (16)
(kw=55 Wm1K1) and finally plot the heat flux cal-
culated from Eq. (18) against the experimental one.
The result is shown on Fig. 7. The experimental heat
fluxes corresponding to TwA are matched with a rel-
ative error of 23.61 % and 33.96 % of deviation by
Eq. (18). Likewise the experimental heat fluxes cor-
responding to TwB are matched with a relative error of
14.14 % and 14.54 % of deviation by Eq. (18).
For the prediction of TwB we consider the same heat
propagation equation between two parallel planes in a
liquid film of finite thickness δl . The boundary condi-
tions are the same as previously except that for y=δ l at
any t the heat flux is zero : an isolated plane boundary
condition The solution of the heat propagation equa-
tion with this boundary conditions is given by Carslaw
& Jaeger [11]:
















We assume that TwB is reached when the volume
V of liquid which penetrates into the vapour stores
enough energy during a period to raise its average tem-
perature from Tl to Tsat . The hachured area on Fig. 8
is proportional to the energy stored by a liquid layer
of thickness δl during a time t=τ. When this amount
of energy balances that required to heat up the entire
liquid layer to saturation temperature, we have :
 δl
0
ρlCpl T Tldy  ρlCpl Tsat Tlδl (20)
Using the solution (19) for T and integrating versus








We evaluate the liquid thickness δl by postulating
that the liquid spreads over a section of radius equal
to β the critical bubble radius. β is an adjustable
parameter evaluated from Robidou’s data. We found
β 23.
δl 









To validate relation (21), we consider the five first
terms of the equation. We verify that this sum trunca-
tion led to negligible variations of about 0.2 % on the
value of TiB Tl . A good agreement with Robidou’s
[1] data has been reached. The result is reported on
Fig. 9 and the average error is about 10 % with 4 %
deviation. Furthermore in accordance with Eq. (16),
if we consider the temperature of the liquid/wall inter-
face TiB, the corresponding wall temperature TwB will
be higher if the metallic wall surface is oxidized than
if it is not. This trend is confirmed by experimental
data reported on Fig. 10. Indeed, we suppose that the
wall surface oxidation occurs at high temperature and
thus the surface is oxidized when the wall temperature
decreases.
This physical explanation of the boiling mechanism
between the CHF and the heat flux shoulder explains
the different shapes of boiling curve observed from
Robidou’s [1] data. A sketch of these different shapes
of boiling curves is given on Fig. 11. These shapes
depend on the value of TwA.
 If TwA 
 TwB, the corresponding boiling curve is
the dashed one on Fig. 11. Bubbles reach their
critical radius when the wall temperature is high
enough to heat up the liquid volume V to the sat-
uration temperature during an oscillation period.
For wall temperatures smaller than TwA, the av-
erage heat flux is given by the classical boiling
curve and for temperatures higher than this tem-
perature the heat flux corresponds to the heat flux
shoulder.
 If TwA  TwB, the corresponding boiling curves
are the continuous and dotted lines on Fig. 11
and these cases are illustrated on Figs. 12 and 13
by Robidou’s experimental boiling curves. When
bubbles reach their critical radius, the wall tem-
perature is not sufficient to heat up the entire liq-
uid volume V to the saturation temperature dur-
ing an oscillation period. For wall temperatures
smaller than TwA, the average heat flux is given
by the classical boiling curve and for wall tem-
peratures higher than TwA the heat flux is limited
by the transient conduction phenomenon.
MODELLING OF THE MINIMUM FILM
BOILING
For wall temperatures higher than the temperature cor-
responding to the minimum film boiling, the heat flux
shoulder disappears : the subcooled liquid does no
longer wet the wall and a stable vapour layer isolates
the hot plate.
In oder to characterize this transition between the
heat flux shoulder and the film boiling regime, we are
looking for a criterion based on vg. vg is the critical
velocity of the vapour issued from the liquid evapora-
tion at the liquid/vapour interface beyond which this
interface is stable and film boiling occurs. Kutate-
ladze [12] defined such a hydrodynamic stability cri-
terion, but his studies on heat transfer were carried
out with non-condensable bubbles emitted through a
porous plate. Kutateladze and Malenkov [13] showed
that, for a regime with important mixing on the wall
because of gas emergence, heat transfer due to gas
emission is similar to heat transfer observed in nucle-
ate boiling. In the heat flux shoulder region, the main
exchanges are also due to liquid convection and not to
evaporation. From this analysis, we assume that Ku-
tateladze’s hydrodynamic stability criterion is adapted
to our problem. Kutateladze [12] showed that the sta-
bility of the gas layer is linked to a competition be-
tween the two following effects : the gravity force
and the aerodynamic effects of gas flowing with the
velocity vg. Similarly we write that under an imping-
ing jet, a stable vapour film regime exists if the force
linked to the aerodynamic effect due to the vapour flow
(Fa  ρvv2g σγtot ρlρv 
12) is greater than the total ac-
celeration force (F γ  ρlγtot σγtot ρlρg). vg is the ve-
locity of the vapour issued from the liquid evapora-
tion at the liquid/vapour interface. Assuming these two
forces are equal and considering the same correlation
as Kutateladze [12], we find an expression for the crit-
















In stable film boiling regime, the exchanged heat
flux is mainly a conduction heat flux through the
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vapour layer. We assume that the liquid at the liq-
uid/vapour interface is mainly heated up by convec-
tion and only a small part is evaporated to produce
the vapour flow. To establish a relation for the mini-
mum film boiling heat flux (qMFB), we postulate that
the velocity of the liquid heated by convection is pro-
portional to the critical vapour velocity vg with K” a
coefficient of proportionality. The vapor is thus con-
sidered to entrain the liquid at the interface. So, the










By introducing the relation (23) into Eq. (25) and fit-
ting K” from the 29 experimental results of Robidou
[1], we get Eq. (26). We find an average value for K”























with M given by Eq. (24), A 

σ
γtot ρlρv , the






Experimental data and correlations for the minimum
film boiling heat flux in impinging jet experiments
have been published by Ishigai et al. [2] and Ochi et
al. [5]. Ishigai et al. [2] established the correlation
(29) and Ochi et al. [5] the correlation (30).
qMFB  54 10410527∆TsubV 0607n (29)





where Vn (m/s) is the jet velocity at the nozzle exit
and d the hydraulic diameter (in mm). To compare Eq.
(26) to Eqs. (29) and (30), we rewrite Eq. (26) intro-
ducing thermal properties of water and neglecting the





The distances between the nozzle exit and the heated
wall are 15 mm and 25 mm in experiments by Ishigai
et al. [2] and Ochi et al. [5], respectively, and as they
use vertical jets, we have Vj Vn.
Fig. 14 compares the calculated qMFB with the cor-
responding experimental heat flux. This comparison
has been carried out with Robidou’s data as well as
with Ishigai’s data and using either relation (26) and
equations (29) and (30) established by Ishigai et al.
[2] and Ochi et al. [5] respectively. The comparisons
of Ochi’s data with relations (26), (29) and (30) have
not been reported on this figure because equations (26)
(established in this present study) and (29) (from Ishi-
gai’study) give results too differents from Ochi’s ex-
perimental data. Robidou’s data for qMFB are matched
with a relative error of 15 % and a deviation of 17 %
by Eq. (26), with a relative error of 55 % and a de-
viation of 9 % by Eq. (29) and finally with a relative
error of 18 % and a deviation of 21 % by Eq. (30).
Likewise, Ishigai’s data of qMFB are matched with a
relative error of 26 % and a deviation of 17 % by Eq.
(26), with a relative error of 8.8 % and a deviation of
5.8 % by Eq. (29) and these experimental heat fluxes
are underestimated of  30 % by Eq. (30).
The comparison of Eqs. (29), (30) and (31) show
similar dependences of qMFB to liquid subcooling
(∆Tsub) and jet velocity (Vj). Ochi et al. [5] ob-
served an influence of nozzle diameter on qMFB. Nev-
ertheless, this dependence is different from the one
proposed by Eq. (31) (qMFB  d0828 instead of
 d042).
CONCLUSION
The boiling curves in jet impingement configurations
are different from the classical boiling curves obtained
in pool or forced convection boiling systems. This
holds especially for the stagnation region of the jet and
transition boiling regime. Increasing the wall tempera-
ture beyond the CHF, the heat flux decreases first as it
does for a classical pool boiling, but after the first mini-
mum, it increases again towards the so-called heat flux
shoulder. If the wall temperature still increases, the
heat flux level remains constant until very high wall
superheats before breaking abruptly down to film boil-
ing regime.
An attempt was made to give a physically based
mechanistic model of the shoulder heat flux. In ac-
cordance with the experimental observation, heat flux
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shoulder could be related to a transient periodic phe-
nomenon. We assume that periodic bubble oscillations
occur at the wall due to hydrodynamic fragmentation
of vapour spots by the jet. At each oscillation, a certain
amount of liquid wets the heated wall. This volume of
subcooled liquid is heated up by conduction and is then
displaced into the bulk flow by the growth of bubbles.
The shoulder is reached when average liquid temper-
ature is equal to saturation temperature. The bubble
fragmentation is due to Rayleigh-Taylor instabilites,
originating in the deceleration region of the jet flow.
This physical mechanistic model leads to a modelling
of the heat flux shoulder (Eq. (12)) which shows good
agreement with the available data from the literature.
This physical model is also consolidated by the fact
that it supports explanations for the different shapes
of boiling curves between the CHF and the heat flux
shoulder. An equation for the prediction of the wall
temperature TwB which marks the onset of the heat flux
shoulder has been established and validated. Further-
more, the heat flux corresponding to the minimum film
boiling was also studied. The derived Eq. (26) matches
well Robidou’s and Ishigai’s data.
This paper remains the first attempt to give a physi-
cal explanation of the phenomena involved in the heat
flux shoulder phenomenom. The agreement of the es-
tablished equations with experiments is remarkable de-
spite the physical approximations made. The models
derived should still be assessed by experimental stud-
ies on the fundamentals of two-phase dynamics near
the hot surface. Such kind of experimental studies are,
at that time, carried out by Bogdanic et al. [14]. They
attempt to measure local data at the stagnation line of
an impinging jet by means of a miniaturized optical
probe which has a sensitive tip diameter of less than
1.5 µ m and which is moved towards the heated hot
plate by a 3D-micrometer device. By using this tech-
nique, they have already obtained basic informations
notably in the shoulder region. They observed high
frequencies of contact between the hot wall and the liq-
uid and they estimated that this may confirm a mecha-
nism like the microbubble emission boiling or the frag-
mentation of larger vapor spots by the jet. They expect
more accurate results especially for the average vapor
spots size and for contact frequencies.
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Nomenclature
Cp liquid specific heat (J/(kg K))
d nozzle diameter (m)
D bubble diameter (m)
E effusivity (J2K2m4s))
F force (N)
Fa aerodynamic force (N)
Fγ gravity force (N)
g gravitational acceleration (m/s2)
h distance between the jet
and the heated plate (m)
hlg latent heat of vaporisation (J/Kg)
Ja Jacob number (Eq. (28))
K’ a constant
K” a constant
k thermal conductivity (W/(m K))
M non-dimensional number
P pressure (Pa)
Q flow rate of liquid displaced
by instabilities (m3s)
q heat flux (W/m2)




v liquid velocity (m/s)
vg critical vapour velocity (m/s)
V jet velocity (m/s)
y vertical coordinate (m)
Greek letters
α thermal diffusivity (m2/s)
∆T temperature difference (K)
∆P pressure difference (Pa)
δ film thickness (m)
γ jet induced acceleration (m/s2)
γtot total acceleration (m/s2)
ρ density (kg/m3)








j at the impingement point
l liquid
n nozzle exit
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Fig. 1: Exchanged heat flux for different locations from the stagnation point of a planar water jet 





Fig. 2: Heat flux at the stagnation point for different liquid subcoolings. (ΔTsub= Tsat-Tl)(Robidou [1] 







































































Table 1 : Experimental conditions and relative prediction error for the shoulder of flux at the 
stagnation point (fluid : water) 
 
 Data d  Vj ΔTsub qsh exp. relative  deviation, 
 number mm m/s K MW/m2 error, %  % 
Robidou [1] 35 1.8 0.57-0.96 5-17 1.49-4,8 13.2 9.4 
Miyasaka[3] 3 10 1.4-15.3 85 30-58 22.5 19.9 
Hall [4] 1 5.1 3.31 75 35 34.4  
Ishigai [2] 10 11 1.14-3.21 5-55 2.5-12 18.2 13.9 
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Fig. 7: Calculated average heat flux exchanged by transient conduction (Eq. 18) versus corresponding 
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Fig. 8 : Sketch of the energy stored in the liquid depending on time 
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Fig. 10 : Sketch of different shapes of the boiling curve between the CHF and the heat flux shoulder 









Fig. 12 : Illustration of the shape described with the continuous line on Fig. 11 (Robidou [1] Vj=0.8 
m/s and ΔTsub=16 K)  
 
 
Fig. 13: Illustration of the shape described with the dotted line on Fig. 11 (Robidou [1] Vj=0.73 m/s 






































































present equation 26, Robidou's data [1]
correlation 29,  Robidou's data [1]
correlation 30, Robidou's data [1]
present equation 26, Ishigai's data [2]
correlation 29, Ishigai's data [2]
correlation 30, Ishigai's data [2]
Equations, Expériences :
Titre : Modélisation et Simulation des phénomènes d’ébullition et du transfert de chaleur 
dans la zone d’impact d’un jet sur une plaque chaude.  
 
Résumé :Afin de contrôler les propriétés d’un produit issu de l’industrie sidérurgique, la 
connaissance de la température de la plaque lors de son refroidissement est essentielle. Ainsi, dans le 
but de déterminer la température des plaques de métal lorsqu’elles sortent du laminoir, Robidou a 
réalisé des expériences de jets sous-saturés impactant une plaque chaude. Ces expériences ont permis 
l’établissement de courbes d’ébullition et la caractérisation du phénomène de plateau de flux en 
ébullition de transition dans la zone d’impact du jet. L’objectif de la première partie de cette étude est 
l’établissement d’un modèle pour le phénomène de plateau de flux. Ce modèle est basé sur l’existence 
supposée d’un phénomène transitoire d’oscillations périodiques des bulles en paroi. En effet, des 
instabilités de Rayleigh-Taylor se développent à l’interface liquide/vapeur conduisant à la 
fragmentation des bulles lorsque leur diamètre dépasse un diamètre critique. La relation donnant le 
flux de plateau qui est dérivée de cette modélisation est validée par les résultats expérimentaux issus 
de la littérature pour une large gamme de vitesse du jet, de sous-saturations et de diamètre du jet. Dans 
la seconde partie de cette étude, l’approche physique conduisant au phénomène du plateau de flux est 
prise en compte lors de l’établissement d’un modèle de transfert de chaleur en paroi permettant de 
décrire tous les régimes d’ébullition. Ce modèle est ensuite implanté dans le logiciel polyphasique 
‘Neptune 3D local’. Les résultats des simulations sont finalement comparés aux flux obtenus 
expérimentalement par Robidou en régime stationnaire et par Ishigai et al. en transitoire, au cours de 
trempes. 
 




Title : Modelling and Computation of boiling phenomena and heat exchange in the 
impinging region of a jet on a hot plate.  
 
Abstract : To control the mechanical properties of a steel product, knowledge of the metal 
temperature is essential. In order to determine the steel temperature when the plates leave the rolling 
mill, some experiments have been carried out by Robidou on the heat transfer associated with the 
impingement of a planar subcooled water jet on a heated plate. These experiments provided complete 
boiling curves. A phenomenon of shoulder of flux, in the transition boiling region near the 
impingement point, is observed. The aim of the first part of the present work is to establish a 
modelling of the phenomenon of heat flux shoulder. This modelling is based on the assumption that 
the existence of periodic bubble oscillations at the wall surface are due to the hydrodynamic 
fragmentation by the jet resulting in Rayleigh-Taylor instabilities. The relation derived from this 
modelling is validated against experimental results from the literature obtained for a wide range of jet 
velocity, subcooling and jet diameter. In a second part, the physical approach of the shoulder of flux 
phenomenon is taking into account in the establishment of a complete model of heat transfers for the 
whole boiling curve. This modelling is implemented in the multiphase flow solver developed by EDF, 
Neptune 3D local. Numerical results are finally compared to experimental heat fluxes obtained in 
stationary regime by Robidou and in transient quenching by Ishigai et al. 
 
Keywords : impinging jet, heat transfer, boiling regimes, shoulder of flux, solver Neptune 3D local. 
 
Institut de Mécanique des fluides de Toulouse 
UMR CNRS/INPT-UPS 5502 
Allée du Professeur Camille SOULA 
31400 TOULOUSE 
 
